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3Предисловие
Создание быстроходных высокопроизводительных машин тре-бует от конструктора владения современными методами рас-
чета и конструирования. Для этого студент, будущий специалист, дол-
жен изучить общие методы кинематического и динамического анализа 
и синтеза механизмов, изложенные в курсе теории механизмов и ма-
шин, а также приобрести навыки в применении этих методов к иссле-
дованию и проектированию кинематических схем наиболее распро-
страненных механизмов. Поэтому предусмотрено не только изучение 
теоретического курса, но и обязательное выполнение студентами про-
екта по модулю «Основы проектирования машин». Проект содержит 
задачи по исследованию и проектированию машин, состоящих из ры-
чажных, зубчатых и кулачковых механизмов. Состав и пример выпол-
нения и оформления пояснительной записки приведены в приложении.
Разработка проектно-конструкторской документации — сложный 
и трудоемкий процесс, включающий в соответствии с ЕСКД следую-
щие этапы: техническое задание, техническое предложение, эскизный 
проект, технический проект и разработку рабочей документации. При 
проектировании машин, как правило, производится синтез несколь-
ких вариантов решений и обоснованный выбор лучшего из них. Вы-
полнение этой задачи в предельно короткие сроки немыслимо без про-
ведения вычислений и анализа результатов с позиции использования 
методов автоматизированного проектирования на компьютере. При 
проектировании машин возникает задача обоснованного выбора ки-
нематических схем механизмов и компоновки в целом. Эта задача ре-
шается на основе сравнительного анализа геометрических, кинемати-
ческих и динамических показателей различных кинематических схем 
механизмов и машин. Выполнение такого анализа без вычислитель-
ной техники требует неоправданно больших затрат времени. Поэтому 
в процессе проектирования студент должен освоить решение основ-
ных задач анализа и синтеза типовых механизмов как традиционны-
ми графо-аналитическими методами, так и с помощью учебного про-
граммного комплекса «Механика машин».
41. Структурный анализ механизма
Основные термины, понятия и определения
Деталью называется изделие, изготовленное без применения сборочных операций.
Звеном называется одна либо несколько деталей, соединенных без 
возможности их относительного перемещения.
Кинематической парой называется подвижное соединение двух 
звеньев.
Поверхности, линии и точки, по которым соприкасаются звенья, 
образующие кинематическую пару, называются элементами кинема-
тической пары.
Кинематические пары, у которых элементом является линия или 
точка, называются высшими. Если элемент кинематической пары — 
поверхность, то пара низшая.
Кинематические пары классифицируют по количеству связей, ко-
торые пара налагает на относительное движение звеньев, образовав-
ших эту кинематическую пару.
Рис. 1.1. Пара 1-го  
класса 
Рис. 1.2. Пара 2-го 
класса 
Рис. 1.3. Пара 3-го 
класса
Класс пары определяется числом этих связей. На рис. 1.1 показана 
пара 1-го класса: для того чтобы существовал контакт между шаром 
5Основные термины, понятия и определения
и плоскостью, должен быть наложен запрет на движение шара отно-
сительно плоскости вдоль оси Z. Таким образом, пара 1-го класса яв-
ляется пятиподвижной, т. к. допускает пять относительных движений 
звеньев, образовавших эту пару. Допустимые относительные движе-
ния показаны стрелками рядом с соответствующей осью. Аналогич-
но на рис. 1.2 показана 4-подвижная пара 2-го класса, а на рис. 1.3 — 
3-подвижная пара 3-го класса.
В технике наибольшее применение нашли пары 4-го и 5-го клас-
сов. Примеры конструктивного исполнения пар 4-го класса показа-
ны на рис. 1.4, а пар 5-го класса — на рис. 1.5. Кинематические пары 
5-го класса могут быть вращательными и поступательными, т. е. до-
пускающими либо вращательное, либо поступательное относитель-
ное движение звеньев. На кинематических схемах вращательные пары 
изображаются в соответствии с рис. 1.6, варианты изображения посту-
пательной пары показаны на рис. 1.7. На рисунках цифрами обозна-
чены номера звеньев.
Рис. 1.4. Механизмы с парами 4-го класса 
Рис. 1.5. Механизмы с парами 5-го класса 
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Рис. 1.6. Обозначение  
вращательных  
кинематических пар  
на кинематических схемах
Рис. 1.7. Обозначение поступательных  
кинематических пар на кинематических 
схемах
 
Для целей структурного, кинематического и силового анализа пары 
4-го класса часто заменяют кинематическими цепями, содержащими 
пары только 5-го класса.
Условиями такой замены являются неизменность числа степеней 
подвижности кинематической цепи и сохранение относительного дви-
жения звеньев. Пара 4-го класса заменяется дополнительным звеном 
и двумя вращательными кинематическими парами, расположенны-
ми в центрах кривизны звеньев, образующих пару 4-го класса. Кине-
матическая цепь до замены и после замены показана на рис. 1.8. Если 
профиль одного из звеньев плоский, то центр кривизны находится 
в бесконечности. Такое звено образует поступательную пару с допол-
нительным звеном. Кинематическая цепь до замены и после замены 
для этого случая показана на рис. 1.9.
Рис. 1.8. Кинематическая цепь с парой 4-го класса  
до замены и после замены 
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Рис. 1.9. Построение заменяющего механизма, если профиль одного 
из звеньев, образующих пару 4-го класса, плоский 
Система звеньев, образующих между собой кинематические пары, 
называется кинематической цепью.
Кинематические цепи могут быть замкнутыми и разомкнутыми. 
У замкнутой цепи нет свободных элементов кинематических пар, а у ра-
зомкнутой такие элементы есть. Свободными элементами кинематиче-
ских пар кинематическая цепь может присоединяться к другим звеньям.
Звено кинематической цепи, относительно которого рассматрива-
ется движение остальных звеньев, называют стойкой. Обычно стойка 
закреплена неподвижно относительно земли. У кинематической цепи 
может быть только одна стойка. На кинематических схемах для удоб-
ства, чтобы не затемнять схему, изображают отдельные участки стой-
ки, не показывая ее конструкции. Для обозначения стойки использу-
ют штриховку.
Число степеней подвижности  
плоской кинематической цепи
Плоскими кинематическими цепями называют такие цепи, у ко-
торых звенья движутся в одной плоскости либо в параллельных пло-
скостях.
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Для плоской кинематической цепи число степеней подвижности 
может быть найдено по формуле 
 W = 3n – 2p5 – p4,  (1.1) 
где W — степень подвижности; n — число подвижных звеньев цепи; 
p5 — количество одноподвижных кинематических пар пятого клас-
са; p4 — количество двухподвижных кинематических пар четверто-
го класса.
Равенство (1.1) называют формулой Чебышева.
У плоской кинематической цепи пары пятого класса — это низшие 
кинематические пары, а пары четвертого класса — высшие.
Кинематические цепи, имеющие нулевую подвижность, которые 
нельзя разделить на более простые цепи с нулевой подвижностью, на-
зывают группами Ассура.
Контур — это линия, очерчивающая сложное звено или располо-
жение звеньев в кинематической цепи. Количество кинематических 
пар в контуре определяет класс контура. Наивысший класс контура 
в группе определяет класс группы.
Группы Ассура, состоящие из двух звеньев, условно называются 
группами второго класса. Примеры групп третьего и четвертого клас-
сов показаны на рис. 1.10 и рис. 1.11.
Рис. 1.10. Группа 3-го класса  
3-го порядка
Рис. 1.11. Группа 4-го класса  
2-го порядка
Порядок группы равен числу свободных элементов кинематиче-
ских пар в группе. На рис. 1.10 показана группа третьего порядка, 
а на рис. 1.11 — группа второго порядка.
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Рис. 1.12. Виды групп Ассура второго порядка 
Группы Ассура, состоящие из двух звеньев, различают по видам 
в зависимости от количества и последовательности образования по-
ступательных пар в цепи. Виды групп Ассура второго порядка пока-
заны на рис. 1.12.
Механизмом называется кинематическая цепь, у которой при за-
данном одному либо нескольким звеньям законе движения остальные 
звенья движутся в соответствии с передаточными функциями. При-
мер механизма толкателя показан на рис. 1.13. При структурном ана-
лизе используется не конструктивное исполнение механизма, а его 
кинематическая схема. 
Рис. 1.13. Механизм толкателя 
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Кинематическая схема механизма, показанного на рис. 1.13, при-
ведена на рис. 1.14.
Рис. 1.14. Кинематическая схема механизма толкателя 
Закон движения входного (ведущего) звена обозначается стрелкой, 
которая показывает направление движения звена.
Механизм, изображенный на рис. 1.14, — плоский. У этого меха-
низма звено ОА совершает полный оборот вокруг оси О. Звено, со-
вершающее полный оборот вокруг неподвижной оси, называют кри-
вошипом. Если звено совершает возвратно-качательное движение, 
то оно называется коромыслом. На рис. 1.13 звено CD — коромыс-
ло. Звено ED, совершающее сложное движение, называется шату-
ном, а звено Е, совершающее возвратно-поступательное движение, — 
ползун.
У механизма, показанного на рис. 1.14, все кинематические пары 
низшие, т. е. все кинематические пары у этого механизма 5-го класса.
В механизмы для увеличения жесткости либо для уменьшения на-
грузок в звеньях часто вводят дополнительные звенья, работающие 
параллельно с основными звеньями и налагающие повторяющиеся 
или пассивные связи. У механизма на рис. 1.14 пять подвижных зве-
ньев, семь пар пятого класса. Следовательно, у этого механизма одна 
степень подвижности:
 W = 3n – 2p5 – p4  = 3 · 5 – 2 · 7 = 1.
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Последовательность структурного анализа
Рис. 1.15. Механизм пресса  
с пассивными связями
Рис. 1.16. Механизм пресса  
без пассивных связей
Пример механизма кривошипного пресса с пассивными связями 
приведен на рис. 1.15. У этого механизма движение от кривошипа 1 
к ползуну 3 передается двумя шатунами 2. Это позволяет снизить на-
грузки, действующие в шатунах. По формуле Чебышева:
 W = 3n – 2p5 – p4 = 3 · 4 – 2 · 6 = 0.
При структурном анализе пассивные связи устраняют. Кинематиче-
ская схема механизма кривошипного пресса после устранения пассив-
ных связей показана на рис. 1.16. Степень подвижности в этом случае:
 W = 3n – 2p5 – p4 = 3 · 3 – 2 · 4 = 1.
Последовательность структурного анализа
1. Ознакомиться с конструкцией механизма и работой отдельных 
его звеньев.
2. В соответствии с конструкцией механизма вычертить его кине-
матическую схему, используя условные обозначения звеньев и кине-
матических пар по ГОСТ 2.703–68.
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3. Пронумеровать на схеме все звенья и обозначить кинематиче-
ские пары буквами.
4. На основе анализа механизма определить количество подвижных 
звеньев, количество кинематических пар и их класс.
5. Определить степень подвижности механизма.
6. При необходимости устранить пассивные условия связи и лиш-
ние степени свободы.
7. Если в исследуемом механизме имеются высшие кинематические 
пары, то для структурного анализа нужно произвести их замену кине-
матическими цепями с низшими парами.
8. Расчленить кинематическую схему механизма с низшими пара-
ми на группы Ассура.
8.1. Первой отсоединить группу, наиболее удаленную от веду-
щего звена. При этом оставшиеся звенья не должны изменить сво-
его относительного движения. Вначале следует пытаться отсоеди-
нить группу второго класса. Если это не удается, то третьего и т. д.
8.2. Звенья и кинематические пары принимать в расчет толь-
ко один раз (с оставшейся или отсоединенной частью механизма).
9. Установить класс механизма, равный наивысшему классу груп-
пы, входящей в механизм.
10. При необходимости определить количество избыточных связей 
и вычертить схему рационального механизма без избыточных связей 
с указанием классов кинематических пар.
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2. Кинематический синтез  
плоских рычажных механизмов
Общие сведения
Под синтезом механизма понимается проектирование кинема-тической схемы по заданным свойствам механизма. Сначала 
производится выбор структурной схемы. В задании на проект струк-
турная схема механизма указана.
Для проведения кинематического и силового анализа заданного ме-
ханизма необходимо знание не только его структурной схемы, но и раз-
меров всех звеньев (точнее — расстояния между осями шарниров). 
Определение длин звеньев для выбранной структурной схемы меха-
низма по заданным его кинематическим свойствам называется кине-
матическим синтезом.
Если некоторые длины звеньев в задании не указаны, то их необхо-
димо определить самостоятельно из условий обеспечения основных 
и дополнительных условий синтеза.
К основным условиям кинематического синтеза относятся обеспе-
чение заданной длины хода ведомого звена, коэффициента измене-
ния средней скорости ведомого звена и т. п.
К дополнительным условиям синтеза можно отнести условие суще-
ствования кривошипа, а также условие благоприятной передачи сил.
Даже в том случае, если в задании на проект известны длины всех 
звеньев, необходимо проверить обеспечение дополнительных усло-
вий синтеза во всех положениях механизма.
Если какое-либо из этих условий для заданного механизма не удов-
летворяется, необходимо изменить длины некоторых подвижных зве-
ньев или расстояний между неподвижными шарнирами и направляю-
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щими таким образом, чтобы обеспечить выполнение дополнительных 
условий синтеза.
Коэффициент изменения средней скорости  
ведомого звена
Коэффициентом k изменения средней скорости ведомого звена –
ползуна В (рис. 2.1) или коромысла ВС (рис. 2.2) — называется от-
ношение средней скорости холостого хода VВ xx или ωВС хх к средней 
скорости рабочего хода VВ рx или ωВС рх. На рис. 2.1, 2.2 рабочий ход 
происходит при перемещении точки В из положения В1 в положе- 
ние В2.
Для кривошипно-ползунного механизма (рис. 2.1) 
 k
V
V
S t
S t
t
t
В
В
= = = =
+
-
хх
рх
xx
рх
рх
хх
/
/
p q
p q
, 
где tрх — время рабочего хода: t
ОА
рх =
+p q
w
; tхх — время холостого хода: 
tхх
ОА
=
-p q
w
; q — угол между положениями шатуна АВ в начале и в кон-
це рабочего хода.
 
О 
А2 
А1 
В2 В1 
S 
ωОА = const 
θ 
 
Рис. 2.1. Крайние положения ползуна В  
кривошипно-ползунного механизма 
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В2 
А2 
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ωОА = const 
θ φ 
Рис. 2.2. Крайние положения коромысла ВС шарнирного четырехзвенника 
Для механизма шарнирного четырехзвенника (рис. 2.2) 
k
t
t
t
t
ВС
ВС
= = = =
+
-
w
w
j
j
p q
p q
хх
рх
xx
рх
рх
хх
/
/
.
Дополнительные условия синтеза механизмов
Условие передачи сил в машинах
Качество передачи сил в машинах принято характеризовать углом 
давления α, определенным без учета сил тяжести звеньев и сил инерции.
Угол давления α — это острый угол между вектором силы, действу-
ющей на ведомое звено со стороны смежного с ним подвижного зве-
на, и вектором абсолютной скорости точки приложения этой силы.
На стадии метрического синтеза ограничивают предельно допу-
стимый угол давления [α max], как правило, [α max] ≤ 30° для поступа-
тельно движущегося ведомого звена, [α max] ≤ 40…45°для вращающе-
гося ведомого звена.
Рассмотрим условие передачи сил в шарнирном четырехзвенни-
ке, находящемся в равновесии под действием момента движущего 
МД и момента сопротивления МС (рис. 2.3). Угол давления α характе-
ризует соотношение между полезной силой сопротивления F23cosα, 
преодолевающей момент сопротивления МС, и силой F23, равной 
F23 = МС/(lВС cos α).
16
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С 
В 
А 
О 
VC 
α 
2 
3 
F23 F23 sin α 
F23 cos α 
MC MД 
Рис. 2.3. Угол давления α в шарнирном четырехзвеннике 
С увеличением угла давления необходимо прикладывать большую 
силу F23 для преодоления одного и того же момента сопротивления. 
Это ведет к увеличению реакций в кинематических парах и сниже-
нию КПД механизма.
При движении механизма угол давления меняется. Экстремальных 
значений этот угол в шарнирном четырехзвеннике достигает в поло-
жениях, когда кривошип ОА располагается на одной прямой со стой-
кой ОС (рис. 2.4).
С 
В 
А 
О 
2 
3 
MC MД 
Рис. 2.4. Положения шарнирного четырехзвенника,  
при которых углы давления имеют экстремальные значения 
В кривошипно-ползунном механизме угол давления приобретает 
экстремальные значения в положениях, указанных на рис. 2.5, ког-
да кривошип ОА перпендикулярен траектории движения ползуна В.
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Рис. 2.5. Положения кривошипно-ползунного механизма,  
при которых углы давления имеют экстремальные значения 
Условие существования кривошипа в механизме 
шарнирного четырехзвенника
Создаваемый четырехзвенный механизм должен иметь звено, ко-
торое, входя во вращательную пару со стойкой, совершало бы полный 
оборот, т. е. было бы кривошипом. Определим условие существова-
ния такого звена.
Шарнирный четырехзвенник в общем случае имеет различные дли-
ны звеньев:
 lОА = а, lОC = b, lCB = c, lAB = d,              a < b < c < d.
Изобразим этот механизм в двух крайних положениях (рис. 2.6).
 
С 
В1 
В2 
А2 
А1 
О 
d 
c 
b a 
Рис. 2.6. Условие существования кривошипа  
в шарнирном четырехзвеннике 
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Если механизм может занимать эти два положения, то при враще-
нии звена а он займет и любое промежуточное положение. Следо-
вательно, звено а сделает в этом случае полный оборот и будет кри-
вошипом. Таким образом, существование кривошипа определяется 
DOBC1  и DOB C2 . Из DOBC1  имеем OB BC OC1 1< +  или a d b с+ < + . 
Из DOB C2  имеем OB OC B C2 2< -  или d a b c- < + , откуда d b c a< + + .
Во втором неравенстве сумма величин (a + c + b) всегда больше d. 
Поэтому оно не служит критерием существования кривошипа.
Таким образом, только первое неравенство является условием су-
ществования кривошипа в четырехзвенном механизме.
Следовательно, в шарнирном четырехзвеннике имеется кривошип, 
если сумма длин наименьшего и наибольшего звеньев меньше суммы 
двух других звеньев.
Примеры кинематического синтеза  
конкретных механизмов
Синтез шарнирного четырехзвенника
Пример 1. Дано: длина коромысла ВС; углы наклона коромысла к гори-
зонту — ψ1 и ψ2; k — коэффициент изменения средней скорости коромысла.
Требуется определить: длину кривошипа АВ, длину шатуна ВС и по-
ложение центра А вращения кривошипа АВ относительно точки D.
 
D 
С2 
С1 
B1 
B2 A 
ωОА = const 
θ Ψ1 
Ψ2 
Рис. 2.7. Схема механизма в положениях, соответствующих значениям  
заданных углов ψ 
Решение. Введем обозначения: l1 — длина кривошипа АВ, l2 — длина 
шатуна ВС (рис. 2.7); l3 — длина коромысла DС; l4 — расстояние меж-
ду опорами (длина стойки AD).
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Задав углы ψ1 и ψ2, а также коэффициент k, изобразим два крайних 
положения коромысла CD (рис. 2.8).
 
θ 
θ 
90° 
А 
С1 
С2 
D 
ψ2 
ψ1 
 
O1 
В1 
В2 
Х 
55...60° 
Е 
Рис. 2.8. Синтез шарнирного четырехзвенника  
по коэффициенту изменения средней скорости k  
и двум крайним положениям коромысла 
Точки С1 и С2 соединим прямой. Вычислим угол q между крайними 
положениями шатуна ВС в начале и в конце рабочего хода:
 θ = 180° (k – 1)/(k +1).
При точке С2 построим угол γ = 90° — θ, а из точки С1 опустим пер-
пендикуляр к линии С1 С2 до пересечения с линией, проведенной 
из точки С2 и образующей угол γ. Точку пересечения названных ли-
ний обозначим О.
Очевидно, что в прямоугольном треугольнике O1С1 С2 угол С1 О1С2 = 
= θ. По трем точкам O1, С1 и С2 опишем окружность Е. Вписанный угол 
с вершиной в точке О1 опирается на дугу CC1 2  и равен углу θ, так же как 
и все вписанные углы, опирающиеся на эту же дугу. Из точки С2 про-
20
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ведем к коромыслу С2D луч под углом РDC A2 = 55…60 о до пересече-
ния его с окружностью Е в точке А.
Соединим точку А прямыми отрезками с точками С1 и С2. В резуль-
тате, расположив опору кривошипа в точке А, получим схему четы-
рехзвенного механизма в крайних положениях (см. рис. 2.1).
Из рисунка следует:
 АС1 = В1 С1 –АВ1 = l2 — l1; АС2 = В2 С2 –АВ2 = l2 + l1.
Откуда l1 = 0,5 (АС2 –АС1) μl/2; l2 = АС2 — l1. Длина стойки АD = l4 
определится положением точки А.
Синтез кривошипно-ползунного механизма
Примем следующие условные обозначения (рис. 2.9):
r — длина кривошипа ОА;
S — ход ползуна;
l — длина шатуна АВ;
е — дезаксиал, т. е. смещение траектории точки В ползуна относи-
тельно оси Ох;
L = l/r — относительная длина шатуна;
ν = е/r — относительный дезаксиал;
h = S/r — относительный ход ползуна;
αмах — максимальный угол давления (для кривошипно-ползунных 
механизмов при рабочем ходе αмах = 30˚).
k — коэффициент изменения средней скорости ползуна;
ψ1 и ψ 2 — острые углы, образованные кривошипом ОА с направле-
нием Ох в крайних положениях ползуна;
φ1 = РВ1 Ох, φ2 = РВ2 Ох;
θ = ψ2 — ψ 1 — острый угол между шатунами в крайних положени-
ях ползуна. 
 
О 
А В В1 В2 
А1 
е 
А2 φ S 
θ 
х 
у 
ψ1 
ψ2 
ωОА 
r 
l 
Рис. 2.9. Схема кривошипно-ползунного механизма 
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Пример 2. Дано: ход ползуна — S, дезаксиал — е, относительная дли-
на шатуна — L = l/r (рис. 2.9).
Требуется определить: длину r кривошипа ОА; длину l шатуна АВ; 
наибольшее значение угла давления ׀ αмах׀.
Решение:
 h
L S е L S e
L S e=
-
-
-
- -
( ) ( / )
{
( ) ( / )
( ) ( / ) } ,
2 2 2 2 4
2 2 0 51
2
1
4
2 1 .
Длина кривошипа ОА: r = S/h. Длина шатуна АВ: l = L/r.
Наибольшее значение угла давления ׀ αмах׀ = arc sin [(1 + ν)/L].
Пример 3. Дано: ход ползуна — S, коэффициент изменения сред-
ней скорости ползуна — k, относительная длина шатуна — L = l/r 
(см. рис. 2.9).
Требуется определить: длину r кривошипа ОА; длину l шатуна АВ; 
дезаксиал e; наибольшее значение угла давления ׀ αмах׀.
Решение:
Острый угол между шатунами в крайних положениях ползуна 
 θ = 180° (k — 1)/(k + 1).
Относительный ход ползуна найдем из выражения 
 h = {2 [1 + L 2 — (L 2–1)cos θ]} 0,5.
Относительный дезаксиал найдем из выражения 
 ν = [(h — 2)· (L 2–1)] 0,5.
Длина кривошипа r = S/h; длина шатуна l = L/r; дезаксиал е = ν r. 
Наибольшее значение угла давления ׀ αмах׀ = arc sin [(1 + ν)/L].
Синтез кривошипно-кулисного механизма
Пример 4. Дано: коэффициент изменения скорости хода k и рас-
стояние S между двумя крайними положениями точки В кулисы ВС.
Требуется определить: длину кулисы ВС, длину кривошипа ОА и рас-
стояние ОС.
Решение. Рассмотрим кривошипно-кулисный механизм в двух край-
них положениях (рис. 2.10).
Острый угол между кривошипом ОА2 и продолжением кривоши-
па в положении А1 О равен θ = 180° (k –1)/(k +1). Углы В1 С В2 и q бу-
дут равны между собой, как углы с взаимно перпендикулярными сто- 
ронами.
22
2. Кинематический синтез плоских рычажных механизмов 
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Рис. 2.10. Кривошипно-кулисный механизм 
Построение кулисного механизма по заданным условиям проис-
ходит следующим образом. Точки В1 и В2, положение которых зада-
но, соединим прямой.
На прямой В1 В2 строим равнобедренный треугольник с углом при 
вершине С, равным углу θ. На прямой, делящей угол θ пополам в про-
извольной точке, выбираем точку О, вокруг которой вращается кри-
вошип ОА. Опустив из точки О перпендикуляр на прямую ВС1 , най-
дем длину кривошипа ОА.
С увеличением длины ОС давление в кинематических парах О, 
А и С уменьшается. Поэтому желательно иметь такую длину криво-
шипа ОА, чтобы траектория точки А возможно ближе подходила к пря-
мой В1 В2. Учитывая размеры ползуна, рекомендуется, чтобы кратчай-
шее расстояние между прямой В1 В2 и траекторией точки А было равно 
50…80 мм.
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Синтез коромыслово-ползунного механизма
Пример 5. Дано: коромыслово-ползунный механизм с ползуном В 
(рис. 2.11), ход ползуна — S; угол поворота коромысла θ; наибольшее 
значение угла давления ׀ αмах׀.
Требуется определить: длину коромысла ОА; длину шатуна АВ и де-
заксиал е.
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
S 
h 
αмах 
θ 
х х 
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В1 
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В2 
Рис. 2.11. Коромыслово-ползунный механизм 
Решение. Строим схему механизма в крайних положениях ползуна В 
(рис. 2.11).
Если сопротивление при рабочем ходе постоянное (строгальные 
и долбежные станки), то обычно размеры звеньев определяют из ус-
ловия, чтобы средние значения углов давления α были минимальны-
ми. Для этого направляющая х–х должна делить высоту сегмента h 
пополам. Тогда 
 ОА
S
=
ж
и
з
ц
ш
ч2 2
sin
q
, 
 h AB= - ж
и
з
ц
ш
ч
й
л
к
щ
ы
ъ1 2
cos
q .
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Дезаксиал е определяется по формуле е = АВ — 0,5h. Длина шату-
на АВ=h/(2sin αмах).
Пример 6. Дано: коромыслово-ползунный механизм с ползунами 
А и В (рис. 2.12), ход ползуна — В–S; угол поворота коромысла θ, наи-
большее значение угла давления ׀ αмах׀.
Требуется определить: длину коромысла ОА и дезаксиал е.
Решение. Строим схему механизма в крайних положениях ползуна 
В (рис. 2.12).
S 
h 
θ 
х х 
е 
О 
А1 
А2 
В1 В2 
Рис. 2.12. Коромыслово-ползунный механизм с двумя ползунами 
Для обеспечения меньших изгибающих моментов в ползуне В же-
лательно, чтобы направляющая х–х делила высоту сегмента h попо-
лам. Тогда 
 ОА
S
=
ж
и
з
ц
ш
ч2 2
sin
q
, 
 h AB= - ж
и
з
ц
ш
ч
й
л
к
щ
ы
ъ1 2
cos
q .
Дезаксиал е определяется по формуле е = АВ — 0,5h.
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Синтез механизма с длительной остановкой  
ведомого звена
Механизм с длительной остановкой ведомого звена в крайнем по-
ложении показан на рис. 2.13. Требуется приближенно обеспечить 
остановку ведомого звена FD при непрерывно вращающемся криво-
шипе ОА.
Решение. Сначала создаем шарнирный четырехзвенник, у которого 
часть траектории точки М шатуна АВМ приближенно представляет со-
бой окружность с центром в точке D. Затем к шарнирному четырехз-
веннику ОАВМ присоединим двухповодковую группу MDF, причем 
длина звена MD равна радиусу окружности, приближающейся к тра-
ектории точки М на некотором участке.
 
О
В
А
С
М
D
F
Рис. 2.13. Механизм с длительной остановкой ведомого звена 
Центр вращательной пары D выбран так, что в крайнем правом по-
ложении звена DF точка D совпадает с центром дуги на траектории 
точки М, в результате чего звено DF неподвижно в течение некоторо-
го времени.
26
3. Кинематический анализ 
рычажных механизмов
Кинематическое исследование состоит в изучении движения зве-ньев механизма с геометрической точки зрения, т. е. без учета 
их инертности (массы) и действующих на них сил.
При анализе решаются три основные задачи: определение поло-
жений звеньев и траекторий, описываемых отдельными точками зве-
ньев; определение линейных скоростей отдельных точек и угловых 
скоростей звеньев; определение линейных ускорений отдельных то-
чек и угловых ускорений звеньев. Здесь считаются известными (за-
данными) кинематическая схема механизма, размеры звеньев и зако-
ны движения начальных звеньев.
Ниже рассмотрены основные графические методы кинематического 
анализа: метод планов положений, метод кинематических диаграмм, 
метод планов скоростей и планов ускорений.
Задача о положениях звеньев
Графическое изображение взаимного расположения звеньев, соот-
ветствующее выбранному моменту времени, выполняется в опреде-
ленном масштабе и называется кинематической схемой. Ряд следую-
щих друг за другом схем позволяет наглядно проследить за движением 
звеньев и перемещением точек по траекториям.
Построение планов положений
Построение плана механизма необходимо начинать с изображения 
по заданным координатам неподвижных относительно стойки эле-
ментов звеньев и направляющих. Затем изображают начальное звено 
в заданном положении. После этого определяют положения центров 
шарниров групп Ассура. В группах Ассура второго класса положения 
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этих точек определяются методом засечек. Для определения траекто-
рии какой-либо точки необходимо построить несколько последова-
тельных планов механизма, определить положение этой точки на каж-
дом из планов и соединить их плавной кривой.
Рассмотрим построение планов положений на примере кривошип-
но-ползунного механизма, кинематическая схема которого изображе-
на на рис. 3.1.
Кривошип OA вращается равномерно, следовательно, в равные про-
межутки времени палец кривошипа A проходит одинаковые участки 
пути. Делим траекторию пальца кривошипа, представляющую окруж-
ность, на двенадцать равных частей, обозначив начальное положение, 
при котором кривошип и шатун располагаются по одной прямой ли-
нии, через A0.
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Рис. 3.1. План положений кривошипно-ползунного механизма 
Траекторией точки B ползуна является прямая x–x. Находим после-
довательные положения точки B, соответствующие положениям веду-
щей точки A. Длина шатуна остается неизменной в течение всего дви-
жения. Поэтому для нахождения соответствующего положения точки Bi 
делаем засечку на траектории x–x радиусом AB, поставив ножку цир-
куля в соответствующую точку Ai. Построение производим в масштабе.
Масштабный коэффициент μS — это отношение действительного 
значения физической величины к длине отрезка (в миллиметрах), ко-
торый изображает эту величину на чертеже. Масштабный коэффици-
ент планов механизма 
 μS = lOA/(OA), 
где lOA — истинная длина кривошипа; OA — отрезок, изображающий 
кривошип на плане (см. рис. 3.1).
28
3. Кинематический анализ рычажных механизмов
Соединив плавной кривой точки Si, обозначающие центры тяжести 
последовательных положений шатуна, получим траекторию его цен-
тра тяжести, которая относится к семейству шатунных кривых. Точно 
так же можно построить траекторию любой точки любого звена ры-
чажного механизма.
Метод кинематических диаграмм или метод 
графического дифференцирования
Графические зависимости «перемещение — время», «скорость — 
время», «ускорение — время» принято называть кинематическими ди-
аграммами. Кинематическая диаграмма дает наглядное графическое 
изображение изменения одного из кинематических параметров дви-
жения в зависимости от другого. Рассмотрим построение диаграммы 
SB = SB (t) «перемещение — время» (рис. 3.2) для ползуна кривошип-
но-ползунного механизма, изображенного на рис. 3.1.
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Рис. 3.2. Диаграмма перемещений ползуна  
кривошипно-ползунного механизма
Кривошип вращается равномерно, следовательно, ведущая точка 
A — палец кривошипа — в одинаковые промежутки времени проходит 
одинаковые участки пути. Строим две оси координат (рис. 3.2) и на оси 
абсцисс откладываем отрезок l в миллиметрах, изображающий время 
одного полного оборота кривошипа (одного цикла) T в масштабе μt.
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Отрезок l разбиваем на 12 равных частей и в точках 1, 2, 3,…, 11 от-
кладываем параллельно оси ординат расстояния, равные перемеще-
ниям точки B от крайнего левого положения B0 ползуна в масштабе 
перемещений μS. Если отрезки 1–1´ = B0B1; 2–2´ = B0B2 и т. д., то ли-
нейные масштабные коэффициенты плана механизма и диаграммы 
перемещений будут одинаковы.
Кривая, плавно соединяющая полученные точки 0, 1´, 2´, …, 0´, 
представляет собой диаграмму перемещений, т. е. расстояний точки B 
ползуна, измеренных от левого крайнего положения SB = SB (t).
Время полного оборота кривошипа Т = 60/n [с], где n — частота вра-
щения кривошипа, об/мин.
Время Т соответствует длине отрезка l, отложенного по оси абсцисс 
на рис. 3.2. Масштабный коэффициент времени μt, c/мм, в этой диа-
грамме будет равен 
 μt = T/l.
Метод кинематических диаграмм применяется при анализе и синте-
зе механизмов в тех случаях, когда задан какой-либо закон движения 
точки или звена механизма в виде графической зависимости в функ-
ции времени.
Обычно при построении кинематических диаграмм используют ме-
тод хорд, заменяя заданную кривую графиком в виде ломаной линии. 
Изобразим диаграмму «перемещение — время» для точки, движущей-
ся прямолинейно (рис. 3.3).
Для этого строим две координатные оси и разбиваем ось времени 
на ряд одинаковых отрезков. Точки a, b, c и т. д., обозначающие со-
ответствующие перемещения, соединяем ломаной линией. Под диа-
граммой S = S (t) строим прямоугольную систему координат, и ось вре-
мени разбиваем на такие же отрезки, что и на графике перемещения.
От начала координат влево откладываем отрезок H и обозначаем 
полюс P. Из полюса Р проводим прямые Pa´||ab; Pb´||bc; Pc´||cd и т. д. 
Сносим полученные точки b´, c´, d´ и т. д. на соответствующие участ-
ки времени 01, 12, 23 и т. д. и получаем ступенчатый график скорости. 
В середине каждого отрезка помечаем точки а1, b 1, c1 и т. д. и соединя-
ем их плавной кривой.
Средняя скорость на участке времени 01 (рис. 3.3, а) 
 V01 = DS Sm /[(01) ∙μt] = (tgα) ∙ μS/μt.  (3.1) 
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Рис. 3.3. Графическое дифференцирование методом хорд:
а — диаграмма перемещений; б — диаграмма скоростей
Ордината 0 а′, полученная на графике скоростей (рис. 3.3, б), рав-
на 0 а′= Нtgα. Таким образом, ордината 0 а′, как и скорость, пропор-
циональна тангенсу наклона хорды ломаной кривой s = s (t), следова-
тельно, она представляет собой среднюю скорость точки, движущейся 
прямолинейно в каком-то масштабе μV, который можно определить 
следующим образом.
Из рис. 3.3, б имеем 
 V01 = 0 а′μV = (Нtgα)μV.  (3.2) 
Приравнивая правые части зависимостей (3.1) и (3.2), после преоб-
разования получим формулу для определения масштаба скорости при 
графическом дифференцировании:
 μV = μS/(μtН).
Скорость рассматриваемого звена в положениях 0, 1, 2 и т. д. опре-
деляется по формулам:
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 V1 = (0 а´)μV; V1 = (1b´)μV; V2 = (2 с´)μV и т. д., 
где (0а´), (1b´), (2с´) — расстояния от оси абсцисс на рис. 3.3, б до кри-
вой графика скоростей, измеренное в миллиметрах, соответственно 
для моментов времени 0, 1, 2.
Графическое интегрирование осуществляется как действие, обратное 
графическому дифференцированию. Рассмотрим применение метода 
графического интегрирования на конкретном примере.
Дано: графическая зависимость «М — φ» момента силы от угла по-
ворота звена приложения этого момента (рис. 3.4). Угол φ задан в ра-
дианах, как и масштабные коэффициенты μМ, Н, м/мм, и μφ, рад/мм.
Требуется: построить график «А — φ» работы этого момента.
 А М d=т j .
Ось абсцисс разбивается на некоторое число шагов — 1, 2, 3 и т. д. 
В пределах каждого шага интегрируемую функцию считают постоян-
ной. Осреднение производят по равенству площадей трапеции и за-
штрихованного прямоугольника для каждого шага. 
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Рис. 3.4. Графическое интегрирование 
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Среднее значение ординаты на каждом шаге проецируют на ось ор-
динат и полученные точки 1′′, 2′′, 3′′, … соединяют прямыми с полю- 
сом Р, расположенным на оси абсцисс слева от начала координат 
на полюсном расстоянии Н.
Для построения искомой интегральной кривой строят ломаную 
кривую, ординаты которой получают следующим образом: на первом 
шаге 0–1 проводят из начала координат отрезок 01′′′ параллельно пря-
мой P1′′. Из правого конца этого отрезка на втором шаге 1–2 прово-
дят отрезок 1′′′2′′′ параллельно прямой P2′′ и т. д. Масштабный коэф-
фициент построенного графика μА=Н μφ μМ.
Метод планов скоростей и ускорений
Наглядное представление о величинах и направлениях скоростей 
и ускорений отдельных точек механизма дают планы скоростей и уско-
рений.
Планом скоростей (ускорений) звена называют графическое по-
строение векторных уравнений скоростей (ускорений) точек звеньев.
При построении планов скоростей и ускорений удобно использо-
вать принцип подобия.
Принцип подобия для планов скоростей и ускорений точек жесткого 
звена: относительные скорости (полные относительные ускорения) 
точек жесткого звена образуют на плане скоростей (ускорений) фи-
гуру, подобную жесткому звену с одинаковым порядком расположе-
ния вершин при одинаковом направлении их обхода.
Планы скоростей и ускорений для групп Ассура 2-го класса
Пример 1. Планы скоростей и ускорений для группы Ассура 2‑го класса 
1‑го вида
Дано: длины lAB, lBC звеньев АВ и ВС и их взаимное расположение. 
Скорости 

VA , 

VC  и ускорения 

аА , 

аС  свободных элементов кинема-
тических пар (рис. 3.5).
Требуется определить: скорость и ускорение точки С, угловые ско-
рости ωАВ, ωВС и угловые ускорения εАВ, εВС звеньев.
Решение. Построение плана скоростей (рис. 3.6) начинаем с точки 
РV   — полюса плана скоростей. Из этой точки начинаются графические 
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изображения векторов всех абсолютных скоростей механизма. Из по-
люса РV откладываем в направлении V A

  вектор РVа. Находим масштаб 
плана скоростей, м/(с·мм): μV = VA/РVа. В том же масштабе изобразим 
вектор 

VC  отрезком РVс.
Затем определяем скорость VВ точки В в соответствии с векторны-
ми уравнениями 
 V V VB A BA
    
= + ; V V VB С BС
    
= + .
Здесь 

VВА ^АВ и V CBBС

^ . Строим эти уравнения на плане скоро-
стей. Через точку a проводим прямую ^АВ — направление вектора 

VВА . 
Затем от точки РV проводим прямую ^ВС — направление вектора 

VBC , 
пересечение прямых ^АВ и ^ВС даст точку b — конец скорости V B

. 
Соединив точку b с полюсом РV, получим графическое изображение 
вектора V B

.
Рис. 3.5. Группа Ассура 2-го класса 1-го вида 
Численное значение скорости точки В: VB = РVbμV.
Угловая скорость звена АВ: ωАВ= 
V
l
ab
l
BA
AB
V
AB
=
( )m .
Угловая скорость звена ВС: ωВС = 
V
l
cb
l
BC
BC
V
BC
=
( )m
.
Определение ускорений
На плане ускорений из полюса Ра откладываем в масштабе μа векто-
ры аА  и 

аС . Эти векторы соответственно обозначены векторами Раа´ 
и Рас’ (рис. 3.7).
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Для определения ускорений точки В составляем уравнения:
   
а а а аВ А ВА
n
ВА= + +
t , где а lВАn АВ АВ= w 2 ; 

а AВВА
n || ; а АВВАt ^ .
   
а а а аВ С ВС
n
ВС= + +
t , где аС = 0 ;а lВСn ВС ВС= w 2 ; 

а ВСВС
n || ; а ВСВСt ^ .
На плане ускорений строим уравнение верхней строки. От точки 
а´ в масштабе μа откладываем отрезок а´nВА ||АВ, равный аnВА/μа и изо-
бражающий вектор нормального ускорения аВАn  точки В относитель-
но точки А. Далее из точки nВА проводим прямую ^ AB — направление 
вектора тангенциального ускорения аВАt .
Рис. 3.6. План скоростей 
в масштабе μV
Рис. 3.7. План ускорений в масштабе μа
 
Строим так же уравнение нижней строки. От точки Ра откладыва-
ем отрезок с´nВС ||ВС, равный изображению 

аВС
n . Затем из точки nВС 
проводим прямую ^ BC  — направление аВСt . Точка b´ пересечения 
прямых, направленных ^ AB  и ^ BC , является концом вектора уско-
рения аВ . Соединив точки b´ и Ра, получим Раb — графическое изо-
бражение вектора аВ . Полные относительные ускорения 

аВА  и 

аВС в 
масштабе μа определяются соответственно отрезками a´b´ и с´b´.
Модуль ускорения точки В: аВ = (Раb)· μа.
Угловое ускорение звена АВ: e m
t
АВ
ВА
АВ
ВА a
AB
а
l
n b
l
= =
( ') .
Угловое ускорение звена ВС: e
mt
ВС
ВС
ВС
BC a
BC
а
L
n b
l
= =
( )'
.
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Пример 2. Планы скоростей и ускорений для группы Ассура 2‑го класса 
2‑го вида
Группа Ассура 2-го класса 2-го вида состоит из шатуна 2, связанно-
го с ползуном 3 вращательной парой В. Ползун перемещается по на-
правляющей х–х, обозначенной как звено 4. Отметим, что в точке В 
на чертеже располагаются точки В2, В3 и В4, принадлежащие соответ-
ствующим звеньям: шатуну 2, ползуну 3 и направляющей 4 (рис. 3.8).
Дано: длина l2 шатуна 2; скорость 

VA  и ускорение 

аА шарнира А; ско-
рость 

VВ4  и ускорение 

аВ4 точки В4 направляющей х–х, а также угловая 
скорость wВ4  и угловое ускорение 

eВ4  направляющей х–х.
Требуется определить: скорость 

VВ3  и ускорение

аВ3 точки В3 ползу-
на, угловую скорость ω2 и угловое ускорение ε2 шатуна.
Решение. Построение плана скоростей
Из полюса РV откладываем отрезки РVa и РVb4, изображающие в мас-
штабе μV векторы V A

 и 

VB4  (рис. 3.9).
 
Рис. 3.8. Группа Ассура 2-го класса 2-го вида 
Затем определяем скорость 
 
V VB B2 3=  в соответствии с векторными 
уравнениями:
 V V V VB B A B A3 2 2
      
= = + , V BAB A

2 ^ .
 V V VB B B B3 4 3 4
    
= + , V xxB B

3 4 || .
Скорость 

VВ3 = 

VB2  изображена вектором РVb3 VВ3 = (РVb3) μV.
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Угловую скорость шатуна 2 определяем из формулы 
 w
m
2
3= =
Ч( )V
l
аb
l
BА
AB
V
AB
.
Определение ускорений
Из полюса РV откладываем отрезки РVa и РVb4, изображающие в мас-
штабе μа векторы ускорений 

аА  и 

аВ4  (рис. 3.10).
Рис. 3.9. План скоростей  
в масштабе μV
Рис. 3.10. План ускорений  
в масштабе μа
Определяем ускорение аВ3  = 

аВ2  в соответствии со следующими 
векторными уравнениями:
         а а а а a a a a aВ В А В Аn B A B B B Bk B Br3 2 2 2 3 4 3 4 3 4= = + + = + +
t ; ,  
где аВ Аn2 – нормальное ускорение, 

а lВ А
n
AB AB2 2 2
2= w , а ABВ Аn2 || ; 

аВ А2
t – тан-
генциальное ускорение, а ABВ А2
t ^ ; аВ Bk3 4 – кориолисово ускорение, 

а VВ B
k
В B3 4 3 4
2= w ; аВ Bk3 4 ^ х–х; 

аВ В
r
3 4
– относительное ускорение, аВ Вr3 4 ||х–х.
Для определения направления кориолисова ускорения надо повер-
нуть вектор относительной скорости 

VВ В3 4 на 90° в направлении ω4 вра-
щения направляющей х–х.
Пример 3. Планы скоростей и ускорений для группы Ассура 2‑го класса 
3‑го вида
Группа Ассура 2-го класса 3-го вида (рис. 3.11, а) состоит из под-
вижной кулисы 3, по которой перемещается ползун 2. Отметим, что 
в точке В на чертеже располагаются точки В2, В3, принадлежащие со-
ответствующим звеньям.
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Рис. 3.11. Группы Ассура 2-го класса 3-го вида:
а — схема группы Ассура; б — план скоростей; в — план ускорений 
Дано: длины lCD и lCВ; скорость 

VB2  и ускорение 

аВ2 шарнира В пол-
зуна 2; скорость 

VС  и ускорение 

аС точки С кулисы.
Требуется определить: скорость 

VВ3  и ускорение

аВ3 точки В3 кули-
сы, угловую скорость  w w2 3=  и угловое ускорение ε2 = ε3.
Решение. Построение плана скоростей
Из полюса плана скоростей РV (рис. 3.11, б) откладываем отрезки 
РVb2 и РVc, изображающие в масштабе μV векторы скоростей 

VB2  и 

VС .
Затем определяем скорость 

VВ3  в соответствии с векторными урав-
нениями:
 V V VB C B C3 3
    
= + , V BCB C

3 ^ .
 
  
V V VB B B B3 2 3 2= + ;

V BCВ В3 2 || .
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Скорость точки D определена по теореме подобия. Скорость 

VВ3  
изображена вектором РVb3.
 VВ3 = (РVb3) μV; VD = (РVd) μV.
Угловую скорость ползуна и кулисы определяем из формулы 
 w
m
2
3= =
( )V
l
P b
l
BА
AB
V V
AB
.
Определение ускорений (рис. 3.11, в). Из полюса Ра плана ускорений 
(рис. 3.11) откладываем отрезки Ра b2 и Рac, изображающие в масшта- 
бе μа векторы ускорений 

аB2  и 

аС . Затем определяем ускорение 

аВ3  
в соответствии со следующими векторными уравнениями:
 a a a aB B B B
k
B B
r   
3 2 3 2 3 2= + + ; a a a aB C B C
n
B C
   
3 3 3= + +
t
, 
где а
В В
k
3 2
– кориолисово ускорение, а BC
В В
k
3 2
^ ; относительное ускоре-
ние а BCВ Вr3 2 || , a BCB C
n
3 || , a BCB C

3
t
^ .
Ускорение точки D определено по теореме подобия.
Построение планов скоростей и ускорений  
для простейших механизмов 2-го класса
Определение скоростей и ускорений точек и звеньев механизма на-
чинают с расчета скоростей и ускорений начальных звеньев. Построе-
ние планов скоростей и ускорений начинают с начального звена, опре-
деляя скорость и ускорение подвижного центра кинематической пары, 
соединяющей это звено с остальным механизмом. Далее построение 
планов ведут по группам Ассура в той же последовательности, в какой 
эти группы присоединялись к начальному звену.
Пример 1. Построение планов скоростей и ускорений для механизма 
шарнирного четырехзвенника с группой Асура 2‑го класса 1‑го вида
Данный механизм показан на рис. 3.12 и состоит из механизма 1-го 
класса, включающего стойку и входное звено ОА, группы 2-го класса 
1-го вида, состоящей из звеньев 2 и 3.
Дано: длины и взаимное расположение всех звеньев механизма, ω1= 
= const — угловая скорость кривошипа ОА.
Требуется определить: скорости и ускорения всех точек, угловые 
скорости и ускорения звеньев.
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Рис. 3.12. План механизма шарнирного четырехзвенника в масштабе μl
Решение. Построение плана скоростей (рис. 3.13) 
Вектор скорости V OAA

^ . Скорость точки А начального звена ОА: 
VA= ω1lOA. Из полюса РV проводим направление вектора V OAA

^ . Век-
тор V A

на плане скоростей обозначен отрезком РVа. Находим масштаб 
плана скоростей, м/с·мм: μV = VA/РVа.
Рис. 3.13. План скоростей в масштабе μV
Затем определяем скорость VВ точки В в соответствии с векторны-
ми уравнениями 
 V V VB A BA
    
= + , 
 V V VB С BС
    
= + .
Здесь 

VВА ^АВ и V CBBС

^ . Строим эти уравнения на плане скоро-
стей. Через точку a проводим прямую ^АВ — направление вектора 

VВА . 
Затем от точки РV проводим прямую ^ВС — направление вектора 

VBC , 
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пересечение прямых ^АВ и ^ВС даст точку b — конец скорости V B

. 
Соединив точку b с полюсом РV, получим графическое изображение 
вектора V B

. Скорость точки D находим по теореме подобия, постро-
ив на отрезке аb ∆аbd Ґ  ∆АBD. Полученную точку d соединяем с по-
люсом РV. Отрезок РVd представляет скорость точки D в масштабе μV.
Численное значение скорости точки В равно VB = РVbμV. Здесь РVb — 
отрезок на плане скоростей, измеренный в миллиметрах, отображаю-
щий вектор V B

. Величина скорости точки D: DB = РVdμV.
Угловая скорость звена АВ: ω2 = ωАВ= 
V
l
ab
l
BA
AB
V
AB
=
( )m . Перенесем от-
носительную скорость 

VВА  (на плане скоростей — отрезок ab) в точку В. 
Направление этой скорости позволяет установить направление ωАВ.
Угловая скорость звена ВС ω3 = ωВС = VB/lВС. Направление ωВС опреде-
ляется аналогично предыдущему.
Построение плана ускорений (рис. 3.14) 
Ускорение точки А найдем из уравнения    а а а aА О АОn AO= + + t , где 

аО = 0 . 
Ускорение точки О располагается в полюсе Ра плана ускорений. Цен-
тростремительное ускорение а lАОn АО= w 12  и направлено 

а AOАО
n || от точ-
ки А к точке О. Касательное ускорение аАОt = 0 , так как угловая ско-
рость звена ОА ω1 = const.
Рис. 3.14. План ускорений в масштабе μа
На плане ускорений из полюса Ра проводим направление вектора 

а ОАА || . Вектор 

аА  на плане скоростей обозначен отрезком Раа´. На-
ходим масштаб плана ускорений, м/с 2·мм: μа = ω12·lОА/Р’аа.
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Для определения ускорений точки В составляем уравнения 
   
а а а аВ А ВА
n
ВА= + +
t , где а lВАn АВ АВ= Чw 2 ; 

а AВВА
n || ; а АВВАt ^ ;
   
а а а аВ С ВС
n
ВС= + +
t , где аС = 0 ;а lВСn ВС ВС= Чw 2 ; 

а ВСВС
n || ; а ВСВСt ^ .
На плане ускорений строим верхнюю строку уравнений. От точ- 
ки а´ в масштабе μа откладываем отрезок а´nВА ||АВ, равный аnВА/μа 
и изображающий вектор нормального ускорения аВАn  точки В относи-
тельно точки А. Далее из точки nВА проводим прямую ^ AB – направ-
ление вектора тангенциального ускорения аВАt .
Строим нижнюю строку уравнений. От точки Ра откладываем от-
резок с´nВС || ВС, равный изображению 

аВС
n . Затем из точки nВС прово-
дим прямую ^ BC  — направление аВСt . Точка b´ пересечения прямых, 
направленных ^ AB  и ^ BC , является концом вектора ускорения аВ . 
Соединив точки b´ и Ра, получим вектор Раb ускорения точки В в мас-
штабе μа. Полные относительные ускорения 

аВА  и 

аВС в масштабе μа, 
определяются соответственно отрезками a´b´ и с´b´.
Угловое ускорение звена АВ: e m
t
АВ
ВА
АВ
ВА a
AB
а
l
n b
l
= =
Ч( ') . Для определения 
направления углового ускорения eAB  перенесем 

аВА
t  в точку В звена.
Угловое ускорение звена ВС: e
mt
ВС
ВС
ВС
BC a
BC
а
l
n b
l
= =
( )'
. Направление eBC  
определяется аналогично предыдущему.
Ускорение точки D получим по теореме подобия, построив на отрез-
ке b´а´ ∆а´b´d´Ґ∆АBD так, чтобы при одинаковом направлении обхо-
да этих фигур чередование букв при вершинах было одинаково. Соеди-
нив плюс Ра с полученной таким образом точкой d´, найдем 

аD .
Пример 2. Построение планов скоростей и ускорений для кулисного 
механизма с группой Ассура 2‑го класса 2‑го вида
Данный механизм показан на рис. 3.15 и состоит из механизма 1-го 
класса, включающего стойку и входное звено ОА — кулису, группы 2-го 
класса 2-го вида, состоящей из звеньев 2 — ползуна и 3 — коромысла.
Дано: длины и взаимное расположение всех звеньев механизма, ω1= 
= const — угловая скорость кривошипа ОА.
Требуется определить: скорости и ускорения всех точек, угловые 
скорости и ускорения звеньев.
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Рис. 3.15. План механизма в масштабе μl
Решение. Построение плана скоростей (рис. 3.16) 
Пометим точку А1, совпадающую с точкой А, принадлежащей на-
правляющей ОА, по которой перемещается ползун 2. Точка А2 принад-
лежит ползуну 2. Точка А3 — коромыслу 3.
Вектор скорости 

V ОАA1 ^  в направлении ω1. Скорость точки А на-
чального звена ОА: VA1 = ω1lOA.
Рис. 3.16. План скоростей  
в масштабе μV
Рис. 3.17. План ускорений  
в масштабе μа
Скорости точек А2 и А3 одинаковы, определяются из векторных урав-
нений:
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   
V V V VA A A A A3 2 1 2 1= = +  и 
  
V V VA B A B3 3= + , 
где 
 
V AO V ABA A A B2 1 3|| ; .^  
Построим эти уравнения. Выбираем масштаб построения μV 
м
с мм
Чй
лк
щ
ыъ
1 . Из точки РV — полюса плана скоростей (см. рис. 3.16) — от-
кладываем ^ОА  отрезок РV а1 — скорость 

VA1  в масштабе μV, и из точ-
ки а1 проводим прямую ||ОА — направление вектора 

VA A2 1 . Затем от-
кладываем вектор 

VB , но так как 

VB = 0, то точка b будет находиться 
в точке РV. Из точки РV проводим прямую ^ АВ  — направление век-
тора 

VA B3 . Пересечение направлений ||ОА и ^ АВ  даст точку а2, совпа-
дающую с точкой а3. Отрезок РV а3 — скорость 

VA3  в масштабе μV.
Определим угловые скорости звеньев:
 w w2 1= ; w
m
3
33= =
( )V
l
P a
l
A B
AB
V V
AB
.
Направление ω3 определим, перенося вектор 

VA3  в точку А механизма. 
Определение ускорений (рис. 3.17) 
Ускорение точки А1 звена 1 найдем из уравнения 
    а а а aА О АОn AO1 1 1= + +
t , аО = 0 .
Ускорение точки О располагаются в полюсе Ра плана ускорений. 
Центростремительное ускорение а lАОn АО1 1
2= Чw  и направлено а AOАОn ||
от точки А к точке О. Касательное ускорение аАО1 0
t = , т. к. угловая ско-
рость звена 1 ω1= const.
Ускорения точек А2 и А3 одинаковы и определяются из уравнений 
         а а а a a a a a aА В А Вn A D A A A A Ak A Ar3 3 3 3 2 1 2 1 2 1= + + = = + +
t и , 
где aB = 0 , т. к. точка В неподвижна; a lA Bn A B3 33
2= Чw , а ABА Вn3 || ; 

а АВА В3
t ^ ;


а OA а VА А
k
А А
k
A A2 1 2 1 2 1
2 1^ =; w ; 

a OAA A
r
2 1
|| .
Направление кориолисова ускорения aA Ak2 1  определяется путем по-
ворота вектора 

VA A2 1  в сторону ω1.
Построим уравнения. Из полюса Ра плана ускорений откладываем 
отрезок Раа´1 ||ОА — ускорение 

аА1 , изображенное в масштабе μV. 
Из точки а1´ проводим отрезок а1´k — кориолисово ускорение 

aA A
k
2 1
. 
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Из точки k проводим линию || АО — направление относительного уско-
рения aA Ar2 1 . Далее от полюса Ра откладываем отрезок РаnАВ — нормаль-
ное ускорение а ABА Вn3 ||  и из точки nАВ проводим направление 

аА В3
t ^АВ. 
Точку а´2 пересечения прямых ^ AB  и ||ОА соединяем с полюсом Ра. 
Отрезок Ра а´2 — ускорение 
 
а аА А2 3=  в масштабе μV.
Угловое ускорение звена АВ
 e
m
3
2=
( )n a
l
AB a
AB
'
.
Пример 3. Построение планов скоростей и ускорений для кривошип‑
но‑ползунного механизма с группой Асура 2‑го класса 2‑го вида
Данный механизм показан на рис. 3.18 и состоит из механизма 1-го 
класса, включающего стойку и входное звено ОА — кулису, группы 
2-го класса 2-го вида, состоящей из звеньев 2 — шатуна и 3 — ползуна.
Дано: длины и взаимное расположение всех звеньев механизма, 
ω1= const — угловая скорость кривошипа ОА.
Требуется определить: скорости и ускорения всех точек, угловые 
скорости и ускорения звеньев.
 
Рис. 3.18. План кривошипно-ползунного механизма в масштабе μl
Решение. Построение плана скоростей (рис. 3.19) 
Вектор скорости V OAA

^ . Скорость точки А начального звена ОА: 
VA= ω1lOA.
Построение плана скоростей начинаем с произвольной точки РV — 
полюса плана скоростей. Вектор V A

на плане скоростей обозначен от-
резком РVа. Находим масштаб плана скоростей, м/с·мм:
 μV = VA/РVа.
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Затем определяем скорость VВ точки В в соответствии с векторны-
ми уравнениями 
 V V VB A BA
    
= + , V B

|| x–x,
где 

VВА ^АВ.
Строим эти уравнения на плане скоростей. Через точку a проводим 
прямую ^АВ — направление вектора 

VВА . Затем от точки РV проводим 
прямую || x–x — направление вектора V B

, пересечение прямых ^АВ 
и || x–x даст точку b — конец скорости V B

. Соединив точку b с полю-
сом РV, получим графическое изображение вектора V B

. Скорость точ-
ки C находим по теореме подобия ас
АС
ab
AB
= .
Откуда ас
АС ab
AB
=
Ч( )( )
( )
.
Отложив на продолжении отрезка аb отрезок ac, найдем точку С 
на плане скоростей. Полученную точку соединяем с полюсом РV. От-
резок РVс представляет скорость точки С в масштабе μV.
Численное значение скорости точки В равно VB = РVbμV. Здесь РVb — 
отрезок на плане скоростей, мм, отображающий вектор V B

. Величи-
на скорости точки С: VС = РVсμV.
Рис. 3.19. План скоростей  
в масштабе μV
Рис. 3.20. План ускорений  
в масштабе μа
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Угловая скорость звена АВ: ω2 = ωАВ= 
V
l
ab
l
BA
AB
V
AB
=
Ч( ) m . Перенесем от-
носительную скорость 

VВА  (на плане скоростей — отрезок ab) в точку В. 
Направление этой скорости позволяет установить направление ωАВ.
Определение ускорений (см. рис. 3.20) 
Ускорение точки А найдем из уравнений 
    а а а aА О АОn AO= + + t , 

аО = 0 .
Ускорение точки О располагается в полюсе Ра плана ускорений. 
Центростремительное ускорение а lАОn АО= w 12  и направлено 

а AOАО
n ||
от точки А к точке О. Касательное ускорение аАОt = 0 , так как угловая 
скорость звена ОА ω1 = const.
На плане ускорений из полюса Ра проводим направление вектора 

а ОАА || . Вектор 

аА  на плане скоростей обозначен отрезком Раа´. На-
ходим масштаб плана ускорений, м/с 2·мм: μа = ω12lОА/Р´аа.
Для определения ускорений точки В составляем векторные урав-
нения:
    а а а аВ А ВАn ВА= + + t ; а lВАn АВ АВ= w 2 ; 

а AВВА
n || ; а АВВАt ^ ; 

аВ || x–x.
На плане ускорений строим верхнюю строку уравнений. От точки а´ 
в масштабе μа откладываем отрезок а´nВА || АВ, равный аnВА/μа и изобра-
жающий вектор аВАn . Далее из точки nВА проводим прямую ^ AB – на-
правление вектора аВАt .
Затем строим уравнение аВ ||x–x.От точки Ра проводим прямую, па-
раллельную x–x. Точка b´ пересечения прямых, направленных ^ AB  
и || x–x, является концом вектора ускорения аВ . Соединив точки b´ 
и Ра, получим вектор Раb ускорения точки В в масштабе μа. Полное 
относительное ускорение аВА  и в масштабе μа определяется соответ-
ственно отрезками a´b´.
Угловое ускорение звена АВ: e m
t
АВ
ВА
АВ
ВА a
AB
а
l
n b
l
= =
( ') . Для определения 
направления углового ускорения eAB  перенесем 

аВА
t  в точку В звена.
Ускорение точки D получим, построив на отрезке b´а´∆а´b´d´Ґ
∆АBD так, чтобы при одинаковом направлении обхода этих фигур че-
редование букв при вершинах было одинаково. Соединив плюс Ра с по-
лученной таким образом точкой d´, найдем аD .
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Примеры кинематического анализа шестизвенных 
рычажных механизмов 2‑го класса
Кинематический анализ механизма  
с группами Ассура 2-го класса, 1-го и 2-го вида
Кинематическая схема шестизвенного механизма, где μS = 0,01 м/мм, 
показана на рис. 3.21.
О
А
В
С
D
Е
x x
1
2 s2
2
S3
3
3 

s4
s5

Рис. 3.21. Кинематическая схема шестизвенного механизма
Дано: φ = 30°; длина кривошипа lOA = 0,1/м; длины шатунов АВ и СЕ 
lAB = lCE = 0,5 м; длины сторон коромысла DBС: lDB = 0,3 м; lBC = 0,15 м; 
lDC = 0,25 м; расстояние между шарнирами стойки lOD= 0,3 м; угловая 
скорость кривошипа ОА равна ω1 = 10,47 с–1 = const, то есть угловое 
ускорение ε1 = 0.
Требуется построить:
•	 один план положений механизма, соответствующий углу пово-
рота кривошипа φ = 30˚;
•	 план скоростей для данного положения механизма (определить 
величины и направления скоростей всех точек, указанных на ме-
ханизме, а также угловые скорости звеньев);
•	 план ускорений для того же положения механизма (определить 
величины и направления всех точек механизма, а также угловых 
ускорений звеньев).
Решение. Построение плана положений механизма
Выбираем масштабный коэффициент длины, м
мм
 (рис. 3.21):
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 ms OA
l
OA
= = =
0 1
10
0 01
,
, , 
где lOA — длина кривошипа; ОА — отрезок, изображающий на черте-
же размер lOA. Используя значение выбранного масштаба, определя-
ем длины остальных отрезков:
AB
lAB
s
= = =
m
0 5
0 01
50
,
,
мм;  OD lOD
S
= = =
m
0 3
0 01
30
,
,
мм;  
DB
lDB
S
= = =
m
0 3
0 01
30
,
,
мм;  BC lBC
S
= = =
m
0 15
0 01
15
,
,
мм;  
DC
lDC
S
= = =
m
0 25
0 01
25
,
,
;мм  BC AB= = 50 мм.  
Построение начинаем с изображения неподвижных элементов, при-
надлежащих стойке. Наносим точки O и D (неподвижные в простран-
стве оси вращений звеньев 1 и 3) и траекторию движения x–x ползуна 
Е (рис. 3.21). Строим в заданном положении кривошип. Положение 
остальных подвижных точек механизма определяем при помощи мето-
да засечек. Проводим из точки A дугу радиусом АВ, из точки D — дугу 
радиусом DВ и на пересечении дуг получаем точку В. Точку С полу-
чим на пересечении дуги радиуса BC, проведенной из точки В, и дуги 
радиуса DС, проведенной из точки D. Точка Е находится на пересече-
нии дуги радиуса СЕ, проведенной из точки C, с направляющей x–x.
План скоростей (рис. 3.22) 
Сначала определим скорость точки 
А кривошипа 1, затем — скорости точек 
В и С для группы 1-го вида (звенья 2, 3) 
и, наконец, скорость ползуна D для груп-
пы 2-го вида (звенья 4, 5).
Модуль вектора скорости точки A
 VA= ω1 lOA = 10,47· 0,1 = 1,047 м/c.
На плане скоростей изобразим эту 
скорость направленным отрезком Ova = 
= 40 мм. Вектор 

V ОАA ^  и направ-
лен в сторону вращения кривошипа 
ОА. Масштабный коэффициент плана 
скоростей, м/(с· мм) 
Ov
a
b
c
s3
s2
e
s4
Рис. 3.22. План скоростей  
механизма 
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 μV = VA/Ov a = 1,047/40 = 0,026.
Полюс Ov плана скоростей можно помещать в любой точке чертежа.
Для группы Ассура 1-го вида (звенья 2, 3) запишем два векторных 
уравнения для внутреннего шарнира B, соединяющего звенья 2 и 3. 
Рассматриваем движение центра шарнира совместно и относительно 
точки A, затем совместно с точкой D и относительно ее:
 
  
  
V V V
V V V
B A BA
B D BD
= +
= +
м
н
п
оп
;
,
 
где 

VA  — скорость точки а, представленная направленным отрезком 
Ova; 

VBA – скорость относительного вращательного движения точки B 
относительно точки A; 

VD  — скорость точки D (так как точка D при-
надлежит стойке 

VD  = 0); 

VBD  — скорость точки B в ее движении от-
носительно точки D.
Решаем графически записанные уравнения. Согласно первому урав-
нению через точку а проводим прямую, перпендикулярную АВ, соглас-
но второму уравнению через полюс Ov проводим прямую перпендику-
лярно BD. На пересечении этих прямых отмечаем точку b. Соединяем 
ее с полюсом. Направленный отрезок Ov b изображает в масштабе век-
тор абсолютной скорости точки B. Отметим, что все точки, скорость 
которых равна нулю, располагаются в полюсе Ov.
Скорость точки C определим, используя теорему подобия. На пря-
мой Ov b строим треугольник, подобный треугольнику DBC, при этом 
учитываем правило обхода контура. Соединив полюс с точкой c, полу-
чим графическое изображение вектора абсолютной скорости точки C. 
Скорости центров тяжести звеньев 2 и 3 также находим при помощи 
теоремы подобия. На основании этой теоремы точку S2 располагаем 
в середине вектора ab, а точку S3 — в центре тяжести треугольника Ov bc. 
Соединив эти точки с полюсом, определяем величину и направление 
скоростей центров тяжести шатуна 2 и коромысла 3.
В группе Ассура 2-го вида (звенья 4 и 5) определяем скорость шар-
нира Е, который одновременно принадлежит и шатуну 4, и ползуну 5. 
Рассматривая движение точки Е совместно с точкой C и относитель-
но нее, а затем совместно с точкой Еx, принадлежащей направляю-
щей x–x и совпадающей с точкой Е, и относительно направляющей, 
запишем два векторных уравнения:
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  
  
V V V
V V V
E C EC
E E EE
x x
= +
= +
м
н
п
оп
;
.
 
Вектор 

VEC ^EC, так как представляет скорость точки E в отно-
сительном вращательном движении вокруг точки C. Поскольку на-
правляющая неподвижна, 

VEX =0 . Относительная скорость 

VEEx  на-
правлена параллельно направляющей x–x. Графически решая первое 
уравнение, через точку c плана скоростей проводим прямую, перпен-
дикулярную шатуну СЕ. Согласно второму уравнению через полюс Ov 
проводим прямую, параллельную направляющей x–x. На пересечении 
этих прямых отмечаем точку e. Направленный отрезок Ove изобража-
ет в масштабе μv скорость ползуна Е. Для определения скорости цен-
тра тяжести шатуна 4 (точка S4) необходимо найти середину отрезка ce 
и полученную точку S4 соединить с полюсом. Используя построенный 
план, находим величины абсолютных скоростей точек, м/с:
 
V O b
V O c
V O e
B v v
C v v
E v v
= Ч = Ч =
= Ч = Ч =
= Ч =
m
m
m
45 0 026 1 17
40 0 026 1 04
, , ,
, , ,
45 0 026 1 17
36 0 026 0 94
33 0
2
3
2
3
Ч =
= Ч = Ч =
= Ч = Ч
, , ,
, , ,
,
V O S
V O S
S v v
S v v
m
m 026 0 86
40 0 026 1 04
4
4
=
= Ч = Ч =
, ,
, , .V O S
S v v
m
 
Определим также величины относительных скоростей, м/с:
 
V ab
V cc
v
BA v
EC
= Ч = Ч =
= Ч = Ч =
m
m
50 0 26 1 3
30 0 26 0 78
, , ,
, , .  
Найдем угловые скорости ω2, ω3, ω4 звеньев 2, 3 и 4, 1/с:
 
w
w
w
2
3
4
1 30
0 5
2 6
1 17
0 3
3 9
= = =
= = = =
=
V
l
V
l
V
l
V
l
BA
AB
BD
BD
B
BD
EC
C
,
,
, ,
,
,
, ,
E
= =
0 78
0 5
1 56
,
,
, .
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Направление ω2 определим, перенося вектор относительной ско-
рости 

VBA  в точку B и рассматривая движение точки B вокруг точки A. 
Таким образом, находим, что угловая скорость звена АВ направлена 
по часовой стрелке.
Аналогично находим направления угловых скоростей звеньев 3 и 4. 
Перенеся вектор скорости 

VBD  в точку D, определяем, что угловая ско-
рость ω3 звена 3 направлена по движению часовой стрелки. Перенеся 
вектор скорости 

VEC  в точку Е, находим, что угловая скорость ω4 зве-
на СЕ направлена против часовой стрелки.
План ускорений (рис. 3.23) 
Определим вектор аА  ускорения точки A кривошипа 1 из уравнения 
 
   
a a a aA O AO
n
AO= + +
t ,  
где aO  — вектор ускорения точки О (

aO = 0); 

aAO
n  и aAOt – нормальное 
и касательное ускорение точки A в относительном вращательном дви-
жении вокруг точки O.
Модуль ускорения, м/c 2:
 а nАО = ω12 lOA = 10,47 2 · 0,1 = 10,9.
Вектор а nАО направлен вдоль звена ОА к точке О — оси относитель-
ного вращения звена. Модуль тангенциального ускорения аτАО = ε1·lOA. 
В соответствии с исходными данными задачи угловое ускорение зве-
на ОА ε1 = 0.
Нормальное ускорение aAOn изображаем направленным отрез- 
ком πа´. Здесь π — полюс плана ускорений. В рассматриваемом при-
мере πа´ имеет длину 70 мм.
Масштабный коэффициент плана ускорений, м/(с 2 мм):
 μа = аnАО/(π a’) = 10,9/70 = 0,156.
В группе Асcура 2-го класса 1-го вида (звенья 2, 3) определяем уско-
рение внутренней точки B. Рассматривая вначале движение точки B 
совместно с точкой A и относительно нее, а затем — движение точки 
B относительно точки D, запишем два векторных уравнения:
 
   
   
a a a a
a a a a
B A BA
n
BA
B D BD
n
BD
= + +
= + +
м
н
п
оп
t
t
,
.
 
Ускорения точек A и D известны ( аD =0 ). Модули нормальных уско-
рений аВА и аВD определим по формулам, м/с 2:
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a l
a l
BA
n
AB
BD
n
BD
= Ч = Ч =
= Ч = Ч =
w
w
2
2 2
3
2 2
2 6 0 5 3 38
3 9 0 3 4 56
, , , ;
, , , .
 
Вектор аВАn  направлен параллельно звену АВ от точки B к точке A; 
вектор aBDn – параллельно звену DB от точки B к точке D. У векторов 
касательных ускорений известны только направления: a ABBAt ^ , 

a BDBD
t ^ . Определим длину отрезка a´n2, изображающего нормаль-
ное ускорение аВАn , и отрезка πn3, изображающего ускорение 

aBD
n , мм:
 
ў = = =
= = =
a n
a
n
a
BA
n
a
BD
n
a
2
3
3 38
0 156
21 66
4 56
0 156
29 23
m
p
m
,
,
,
,
,
, .
,
 
sl3
sl4
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Рис. 3.23. План ускорений механизма 
Решаем векторные уравнения графически. В соответствии с первым 
векторным уравнением из точки a´ откладываем отрезок a´n2 парал-
лельно АВ, а через точку n2 проводим линию, перпендикулярную шату-
ну AB. В соответствии со вторым уравнением из полюса π откладыва-
ем отрезок πn3 параллельно BD, а через конец этого отрезка проводим 
линию перпендикулярно стороне BD коромысла BDC. На пересечении 
этих двух линий отмечаем точку b´, соединив которую с полюсом, по-
лучим направленный отрезок πb´, изображающий в масштабе μа абсо-
лютное ускорение точки В.
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Соединив точки a´ и b´, получаем направленный отрезок a´b´, изо-
бражающий ускорение аВА  точки В относительно точки А. Используя 
принцип подобия в плане ускорений, на отрезке πb´строим треуголь-
ник p ў ўb c , подобный треугольнику DBC. Соединив полюс π с точ- 
кой c´, получаем графическое изображение вектора абсолютного уско-
рения точки C. Используя этот же принцип, определим ускорения цен-
тров тяжести звеньев 2 и 3. Для этого достаточно соединить полюс π 
с точками S2´ и S3´, расположенными соответственно в центрах тяже-
сти отрезка a´b´ и треугольника πb´c´.
В группе Ассура 2-го класса 2-го вида (звенья 3, 4) известны уско-
рения точки C звена 3 и неподвижной точки Ех, расположенной на на-
правляющей х–х и совпадающей в данный момент с точкой Е, при-
надлежащей ползуну. Запишем два векторных уравнения для центра 
вращательной кинематической пары, расположенной в точке Е:
 
   
   
a a a a
a a a a
E C EC
n
EC
E Ex
EEx
k
EEx
r
= + +
= + +
м
н
п
оп
t ,
.  
В этих уравнениях вектор аС  известен, ускорения 

аЕХ  и 

аЕЕ
k
Х
 равны 
нулю, так как направляющая x–x неподвижна. Модуль нормального 
ускорения точки Е относительно точки C равен, м/с 2:
 anEC = ω42 lСЕ = 1,56 2 · 0,5 = 1,22.
Вектор касательного ускорения aECt  точки Е относительно точки C 
направлен перпендикулярно звену СЕ, а относительное ускорение аЕЕr Х  
точки E в движении по направляющей x–x параллельно этой направ-
ляющей. Решаем векторные уравнения графически. В соответствии 
с первым уравнением из точки с′ откладываем отрезок c´n4, изобража-
ющий ускорение аЕСn . Длина этого отрезка c´n4 = anEC/μа = 1,22/0,156 = 
= 7,8 мм.
Отрезок c´n4 проводим параллельно звену СЕ от точки E к точке C. 
Через точку n4 проводим линию перпендикулярно звену СЕ.
В соответствии со вторым уравнением, учитывая, что ускорения 

аЕХ  и 

аЕЕ
k
Х
 равны нулю, проводим через полюс π отрезок, параллель-
ный направляющей x–x, до пересечения с линией, проведенной пер-
пендикулярно ВС из точки n4. Точка пересечения и есть искомая точ- 
ка e´, а направленный отрезок πе´ определяет ускорение ползуна 5. 
Положение точки S4 определяем по принципу подобия, поделив век-
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тор полного относительного ускорения на две равные части. Проводим 
через полюс отрезок πS4´, определяющий ускорение центра тяжести 
шатуна СЕ. Из построенного плана ускорений определим ускорения 
точек, м/с 2:
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Величины угловых ускорений ε2, ε3 и ε4 звеньев 2, 3 и 4 определим 
из уравнений, 1/с 2:
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Перенесем вектор касательного ускорения аВАt  точки B относительно 
точки A, изображенный направленным отрезком n2b´, с плана ускоре-
ний в точку B плана механизма и найдем направление углового уско-
рения ε2 звена АВ. В данном случае угловое ускорение ε2 направлено 
против часовой стрелки. Аналогично находим направления ускоре-
ний ε3 и ε4. Угловое ускорение ε3 звена 3 направлено по часовой стрел-
ке, а ε4 — против часовой стрелки.
Кинематический анализ механизма  
с группами Ассура 2-го класса 3-го и 5-го вида
Кривошип 1, вращаясь с заданной постоянной угловой скоростью 
ω1 вокруг точки О, перемещает камень 2. Камень заставляет кулису 3 
качаться относительно точки А. Точка С кулисы, действуя на ползун 
4, поступательно перемещает выходное звено 5 по неподвижной на-
правляющей х–х (рис. 3.24).
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Дано: положение кривошипа ОВ; длины всех звеньев в метрах: lOВ; 
lAB; lАС; расстояние lАО между неподвижными шарнирами А и О, а также 
кратчайшее расстояние от неподвижной направляющей х–х до опо-
ры О.
Требуется: построить планы скоростей и ускорений для данного 
положения механизма, определить величины и направления скоро-
стей и ускорений всех точек, указанных на механизме, а также угло-
вые скорости и угловые ускорения звеньев.
Механизм состоит из двух групп Ассура 2-го класса 3-го и 5-го ви-
дов и механизма 1-го класса.
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Рис. 3.24. Структурный и кинематический анализ кулисного механизма 
Скорости точек B1 и В2, принадлежащих соответственно кривоши-
пу 1 и камню 2, равны:
 
 
V V АВB B1 2= ^ ;
 VB1 = VB2 = ω1 lOВ.
Скорость точки В3 кулисы 3
 
  
   
V V V V AC
V V V V AC
B B B B B B
B A B A B A
3 2 3 2 3 2
3 3 3
= +
= + ^
, ( || );
, ( ).
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Скорость точки С3 кулисы определяем по правилу подобия 
 
V
V
P c
P b
l
l
C A
B A
V
V
AC
AВ
3
3
3
3
= = , откуда РVc3 = РVb3lCA/lAВ.
Скорости точек С4 и С3, принадлежащих соответственно звеньям 
4 и 5, равны между собой.
Скорость D звена 5:
 
  
    
V V V V yy
V V V V V xx
D C DC DC
D D DD D DDX X X X
= +
= + =
4 4 4
0
, ( || );
, ( ; || ).
На рис. 3.23 слева внизу изображен план скоростей. Пользуясь им, 
определяем скорости точек D и C:
 VD = (РVd) μV; VС = (РVс) μV.
Угловая скорость кулисы, направленная по вращению часовой 
стрелки, равна:
 ω3 = ω2 = (РVс) μV/lCB.
Относительная скорость 

VB B3 2  кулисы 3 относительно камня 2 на-
правлена вниз параллельно звену ВС и равна 
 VB B3 2 = (b2 b3) μV.
Индексами в скобках обозначены длины отрезков на плане скоро-
стей в миллиметрах.
Определение ускорений точек и звеньев механизма
Ускорения точек B1 и В2, принадлежащих соответственно криво-
шипу 1 и камню 2:
     а а а а aВ В О ВOn BO1 2 1 1= = + +
t ,
где аО = 0 ; аВОn1  — нормальное (центростремительное) ускорение, 
 

а ВОВО
n
1
|| ; аВО
n
1
= ω12 lOB, 
где aBO1
t  — тангенциальное (касательное) ускорение, 
 aBO1
t ^BО; aBO1
t = ε1 lOB = 0, 
т. к. в рассматриваемом примере угловое ускорение кривошипа 
ε1 = 0.
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Построение плана ускорений показано на рис. 3.24.
Запишем векторные уравнения для определения ускорения точки 
В3 кулисы АС:
 
     
а а а a a AC a V aВ В В В
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B B
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B B
k
B B
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B B B3 2 3 2 3 2 3 2 3 2 3 2 3
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B A
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а а а a a BA а l
2
3 3 3 3 3 3
2
|| );
, ( || ; ;
    
= + + =ф w

а ABB A3
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Ускорение точки С кулисы определяем по правилу подобия:
 а
а
P c
P b
l
l
C
В
а
а
AC
AB3 3
= = , откуда Ра c = (Раa3)lАС/lАВ.
Ускорение точки D звена 5 найдем из графического решения сле-
дующих векторных уравнений:
 
   

a a a a yy
a xx
D C DC DC
D
= + , ( / / );
|| .
Пользуясь планом ускорений, определяем ускорения точек:
 aD = (Рa d)μa; aС = (Рa с)μa; aA3 = (Рa а3)μa.
Угловое ускорение кулисы направлено по вращению часовой стрел-
ки и равно 
 ε3 = ε2 = (nb3) μa/lAB.
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4. Движение машины  
под действием заданных сил 
и силовой расчет механизмов
Определение параметров динамических моделей 
Исследование движения машины под действием заданных сил в общем случае очень сложно, так как механизм может иметь 
много звеньев с различными массами, которые двигаются с различны-
ми скоростями, при этом на звенья действуют различные силы. Поэ-
тому для механизмов используют динамическую модель. В простей-
шем случае механизм можно представить в виде одномассовой модели.
С помощью такой модели решаются многие задачи динамического 
исследования, однако эта модель, как и все другие, не является все-
общей. Тем не менее такие модели позволяют во многих случаях по-
лучить результаты расчета скоростей и ускорений звеньев и динами-
ческих нагрузок. В дальнейшем рассмотрены механизмы с жесткими 
звеньями. Примеры одномассовых динамических моделей таких ме-
ханизмов представлены на рис. 4.1.
На рис. 4.1, а изображена кинематическая схема кривошипно-пол-
зунного рычажного механизма с жесткими звеньями и одной степе-
нью свободы. Движение всех звеньев такого механизма полностью 
определяется законом движения φ, ω, ε начального звена ОА, где φ — 
угол поворота; ω — угловая скорость, ε — угловое ускорение началь-
ного звена. Эти кинематические характеристики будут идентичными 
для исходного механизма и модели, если инерционные характеристи-
ки динамической модели определены из условия равенства кинети-
ческих энергий реальной системы и ее модели, а силы и моменты FC 
и MC, действующие на механизм, заменены приведенными силами, 
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приложенными к модели в точке приведения А, либо приведенным 
моментом (рис. 4.1, в).
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Рис. 4.1. Механизм с жесткими звеньями: 
а — кинематическая схема, б и в — динамические модели механизма 
При использовании обеих динамических моделей (см. рис. 4.1, б, в) 
результаты расчета закона движения звена приведения будут одина-
ковы, поэтому жесткие динамические модели с приведенными мас-
сой и моментом инерции эквивалентны.
Приведение сил и масс в механизмах
Согласно определению приведенный момент инерции 
 I
m V Ii S i Si i
i
n
OA
пр
( )
=
+
=
е 2 2
1
2
w
w
,  (4.1) 
где mi, IS i — масса и осевой момент инерции относительно оси, прохо-
дящей через центр масс i-го звена; VSi, ωi — соответственно скорость 
масс i-го звена и угловая скорость i-го звена; VA — скорость точки при-
ведения; ωОА — угловая скорость звена приведения.
Приведенный момент равен:
 М
N F V Mk
k
m
ОА
k k k k k
i
m
ОА
пр = =
+( )
= =
е е
1 1
w
a w
w
cos
,   (4.2) 
где Fk — величина приводимой силы, приложенной в точке k механиз-
ма; Vk — скорость точки k; αk — угол между векторами Fk
 
,Vk
 
; Мk — 
момент, приложенный к звену k; ωk — угловая скорость k-го звена.
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В проекте требуется определить приведенный момент инерции 
и приведенный момент сил для рассматриваемого в проекте положе-
ния механизма.
4.2. Кинетостатический расчет механизмов
Задачей силового расчета является определение сил, действующих 
на звенья механизма, и сил взаимодействия этих звеньев, т. е. реак-
ций во всех кинематических парах. Зная реакции, можно в дальней-
шем выполнить расчет звеньев на прочность и выбрать подшипники. 
Кроме этого, при силовом расчете определяется сила, действующая 
со стороны привода на ведущее звено.
При силовом расчете пользуются принципом Даламбера. Соглас-
но этому принципу, если к звеньям механизма приложить активные 
силы и моменты пар сил, а также силы инерции и моменты пар сил 
инерции, то можно условно считать, что система сил находится в рав-
новесии и к ней применимы уравнения статики. Этот принцип носит 
еще одно название — принцип кинетостатики.
Для использования принципа кинетостатики необходимо уметь 
определять направления и величины сил и моментов сил инерции 
звеньев. В общем случае все силы инерции звена плоского механиз-
ма, совершающего плоскопараллельное движение и имеющего пло-
скость симметрии, параллельную оси движения, приводятся к глав-
ному вектору сил инерции Fи, приложенному в центре тяжести звена 
S, и к главному моменту пары сил инерции Mи (рис. 4.2).
 
Рис. 4.2. Сила и момент инерции звена плоского механизма 
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Сила инерции прикладывается к центру звена S и направлена в сто-
рону, противоположную направлению полного ускорения точки S.
 

F maи S=- , 
где 

Fи  — вектор сил инерции звена, Н; m — масса звена, кг; as — век-
тор абсолютного ускорения центра тяжести звена, м/с 2.
Момент пары сил инерции Mи направлен в сторону, противополож-
ную направлению углового ускорения звена е

, и равен 
 
 
M Iи S=- Че , 
где Is — момент инерции звена относительно оси, проходящей через 
центр тяжести S, перпендикулярной к плоскости движения звена, из-
меряется в кг·м 2.
Определение сил взаимодействия звеньев возможно в том случае, 
когда задача является статически определимой, т. е. число уравнений 
статики должно быть равно числу неизвестных. Несложно доказать, 
что группы Ассура статически определимы. Поэтому силовой расчет 
производится не сразу для всего механизма или для отдельных зве-
ньев, а по группам Ассура, входящим в его состав. Рассмотрев сило-
вой расчет отдельных групп Ассура, можно будет производить расчет 
механизмов, составленных из этих групп.
Силовой расчет групп Ассура 2‑го класса
Силовой расчет групп Ассура 2-го класса 1-го вида
Сначала определяются все активные силы (силы тяжести звеньев, 
силы технологического сопротивления), а также силы и моменты сил 
инерции звеньев. Векторы этих сил прикладываются на план группы 
Ассура, вычерченный в масштабе. В рассмотренных ниже силовых рас-
четах групп Ассура эти силы заменены их равнодействующими сила-
ми Fi, действующими на i‑е звено.
Затем прикладываются составляющие неизвестных реакций R12, R43, 
R23 в кинематических парах. Далее определяются неизвестные вели-
чины и направления реакций.
Изобразим в масштабе группу Ассура 2-го класса 1-го вида и при-
ложим к звеньям группы все силы и моменты пар сил (рис. 4.3). При 
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этом все силы, действующие на звено, приведем к одной силе, все мо-
менты пар сил — к одному моменту.
Примем следующие обозначения. Звено, к которому присоединяет-
ся звено AB, обозначим номером 1, звено AB — номером 2, звено BС — 
номером 3, звено, присоединенное к BС, — номером 4. Силы и момен-
ты пар сил имеют индексы номеров звеньев, к которым они приложены.
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Рис. 4.3. Группы Ассура 2-го класса 1-го вида 
Силы взаимодействия звеньев будем обозначать двумя цифрами, 
разделенными чертой. Первая цифра обозначает номер звена, кото-
рое действует на звено, обозначенное второй цифрой, например: F1–2 — 
сила действия звена 1 на звено 2.
Пусть звенья группы Ассура 2-го класса 1-го вида нагружены сила-
ми F2 и F3 и моментами M2 и M3. Требуется определить реакции в ки-
нематических парах A, B и C, т. е. F1–2, F2–3, F4–3, которые являются си-
лами взаимодействия звеньев.
У реакций F1–2 и F4–3 известны только точки их приложения — в цен-
тре шарниров A и C. Для определения величин этих сил раскладыва-
ем каждую из них на две составляющие. Реакцию F1–2 разложим на 
F n1 2-  — нормальную, направленную вдоль звена АВ, и F1 2-t  — касатель-
ную, направленную перпендикулярно звену АВ. Составляющие реак-
ции F4–3 разложим на F n4 3-  — нормальную, направленную вдоль звена 
ВС, и F4 3-t  — касательную, направленную перпендикулярно звену ВС.
Определим составляющие F1 2-t
 
 и F4 3-t
 
 из уравнения равновесия зве-
ньев 2 и 3, рассмотренных по отдельности.
Из условия равновесия моментов сил, действующих на звено 2 от-
носительно точки В, имеем 
 ∑ MB(звена 2) = –M2 + MB(F2) – F1 2-t lAB = 0, 
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откуда 
 F1 2-t  = [–M2 + MB (F2)]/lAB, 
где MB (F2) — момент силы F2 относительно точки B; lAB — длина зве-
на AB.
Если после определения F1 2-t  она окажется отрицательной, то ее ис-
тинное направление должно быть выбрано противоположным.
Аналогичным образом определяем величину составляющей F4 3-t , 
рассматривая равновесие звена BС:
 ∑ MB (звена 3) = M3 — MB (F3) + F4 3-t  lCB = 0;
 F4 3-t  = [–M2 + MB (F3)]/lCB.
Теперь рассмотрим равновесие всех сил, действующих на группу 
Ассура. Уравнение равновесия сил запишем в векторной форме, на-
чиная с известных сил. Неизвестные нормальные составляющие ре-
акций записываем в конце уравнения:
 
     
F F F F F Fn n1 2 2 3 4 3 4 3 1 2 0- - - -+ + + + + =
t t .
Последнее уравнение равновесия решаем графически путем по-
строения плана сил (рис. 4.4). Силовой многоугольник должен быть 
замкнутым. Строим силовой многоугольник в соответствии с послед-
ним уравнением. Из произвольной точки k отложим вектор

F t1 2- , за-
тем последовательно суммируем силы 

F2 , 

F3 , 

F4 3-
t . Все векторы стро-
им с масштабным коэффициентом μF, Н/мм.
Замкнем силовой многоугольник следующим образом. Из конца 
вектора 

F4 3-
t  проведем прямую по направлению 

F n4 3- , а из точки k — 
прямую по направлению 

F n1 2- . В точке пересечения этих прямых будут 
находиться конец вектора 

F n4 3-  и начало вектора 

F n1 2- . Векторы 

F1 2-  
и 

F4 3-  получаем в соответствии с уравнениями 
 
  
F F Fn1 2 1 2 1 2- - -= +
t ; 
  
F F F n4 3 4 3 4 3- - -= +
t .
Для определения реакции в кинематической паре B рассмотрим 
равновесие 2-го звена, мысленно отсоединив звено 3. Действие зве-
на 3 заменим силой F3–2. Запишем условие равновесия сил, действу-
ющих на звено AB:
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  
F F F1 2 2 3 2- -+ +  = 0.
Строим это уравнение, используя уже построенный план сил. Для 
определения 

F3 2-  необходимо замкнуть силовой треугольник в соот-
ветствии с последним уравнением, т. е. соединить конец вектора 

F2  
с началом вектора 

F1 2- .
F
t
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1-2
F
n
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F
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Рис. 4.4. План сил группы Ассура 2-го класса 1-го вида 
Силовой расчет группы Ассура 2-го класса 2-го вида
Группа второго вида имеет одну внешнюю поступательную пару C 
с направляющей x–x (рис. 4.5).
M
2
1
A
2
F
2
F
n
1-2
F
t
1-2
B
x xm
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M
3
F
3
3
F
0-3
h
 
Рис. 4.5. Группа Ассура 2-го класса 2-го вида 
Дано: силы F2 и F3, а также пары сил с моментами M2 и M3, действу-
ющие на звенья.
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Требуется определить: реакции кинематических пар 

F1 2- , 

F3 2- , 

F0 3-  
и плечо силы 

F0 3-  относительно точки B.
Для реакции 

F1 2-  известна точка ее приложения, неизвестными 
являются направление и величина. Реакция 

F0 3-  перпендикулярна 
к оси x–x направляющей. Неизвестными являются точка ее прило-
жения и величина. Разложим силу 

F1 2-  на две составляющие — нор-
мальную F n1 2-
 
, направленную вдоль звена АВ, и касательную F1 2-t
 
, на-
правленную по нормали к прямой АВ.
Величину составляющей F1 2-t  определим из условия равновесия мо-
ментов сил, действующих на звено 2 относительно точки В:
 ∑ MB (звена 2) = –M2 + MB (F2) — F1 2-t  lAB = 0, 
откуда 
 F1 2-
t  = [–M2 + MB (F2)]/lAB.
Рассмотрим равновесие сил, действующих на группу Ассура:
 
    
F F F F F n1 2 2 3 0 3 1 2 0- - -+ + + + =
t .
В этом уравнении неизвестны по величине силы 

F n1 2-  и 

F0 3- . По-
строим план сил, для чего из произвольной точки k (рис. 4.6) откла-
дываем в выбранном масштабе сил μF, Н/мм, вектор 

F1 2- , к нему по-
следовательно прибавляем силы 

F2  и 

F3  в том же масштабе.
 
Рис. 4.6. План сил группы Ассура 2-го класса 2-го вида 
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Замыкая силовой многоугольник, находим 

F n1 2-  и 

F0 3- .
Реакцию в паре B определим из условия равновесия сил звена AB, 
которые запишем в векторной форме:
 F F F1 2 2 3 2 0- -+ + =
     
.
Таким образом, для определения 

F3 2-  достаточно соединить на име-
ющемся плане сил конец вектора 

F2  с началом вектора 

F1 2- .
Плечо h силы 

F0 3-  относительно точки B определим из следующе-
го условия равновесия моментов, действующих на звено BC относи-
тельно точки B (рис. 4.4):
 ∑ MB (звена 3) = M3 — MB (F3) + F0–3h = 0, 
откуда h = [MB (F3) — M3]/F0–3.
Силовой расчет группы Ассура 2-го класса 3-го вида
Группа Ассура 2-го класса 3-го вида, изображенная в масштабе μl, 
показана на рис. 4.7, а.
   а    б
Рис. 4.7. Силовой расчет групп Ассура 2-го класса 3-го вида:
а — план группы Ассура, выполненный в масштабе μl, м/мм;  
б — план сил, выполненный в масштабе μF, Н/мм 
Дано: силы F2 и F3, а также пары сил с моментами M2 и M3, действу-
ющие на звенья.
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Штриховыми линиями обозначены звенья 1 и 4, к которым была 
присоединена группа Ассура. Действие этих звеньев заменяем реак-
тивными силами 

F1 2-  и 

F4 3- .
Требуется определить: 

F1 2- , 

F2 3- , 

F4 3-  и плечо h силы 

F2 3-  относи-
тельно точки B.
Разложим реакцию 

F4 3-  на ортогональные составляющие 

F t4 3-  и 

F n4 3- . Силу 

F n4 3-  направим по линии АС, соединяющей вращательные 
пары, а 

F t4 3-  — перпендикулярно линии АС. В зоне поступательной 
кинематической пары приложим реакцию 

F2 3-  перпендикулярно ли-
нии ВС. Величину составляющей 

F t4 3-  определим из условия равнове-
сия моментов сил, действующих на группу Ассура относительно точ-
ки А звена AB:
 ΣМА (гр. Ассура)= –М2 — М3 + F2 h2 μl + F3 h3 μl + F t4 3-  lАВ = 0.
Откуда F t4 3-  = (М2 + М3 — F2 h2 μl — F3 h3 μl)/lАВ.
Из условия равновесия векторов сил, действующих на звено 3, имеем 
 Σ 

F  (Звена 3)= 

F t4 3-  + 

F3  + 

F2 3-  + 

F n4 3-  = 0.
По этому уравнению построим план сил для звена 3, начиная с точ-
ки, отмеченной кружком (рис. 4.7, б). Из плана сил находим 

F2 3-  и 

F n4 3- .
Запишем условия равновесия векторов сил, действующих на звено 2: 
 Σ

F  (Звена 2)= 

F3 2-  + 

F2  + 

F1 2-  = 0, 
дополним существующий план сил графическим решением этого 
уравнения. Умножая длины векторов реактивных сил, изображенных 
на плане сил, получим абсолютные значения неизвестных реакций.
Плечо h приложения силы 

F2 3-  найдем из следующего уравнения:
 ΣМВ (звена 3)= –М3 – F3 h4 μl – F2–3 h = 0.
Откуда 
 h = (– М3 – F3 h4 μl)/F2–3.
В плане сил (рис. 4.7, б) вектор 

F2 3-  направлен противоположно 
этому же вектору в расчетной схеме (рис. 4.7, а). Поэтому в послед-
нем равенстве величину силы F2–3 следует ставить со знаком «минус».
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Кинетостатика начального звена
В результате силового расчета всех групп, образующих механизм, 
была определена сила 

F1 2-  воздействия кривошипа на смежное с ним 
звено 2. Сила действия 2-го звена на кривошип 1 равна 
 

F2 1-  = - -

F1 2 .
Движение начального звена 1 рабочей машины осуществляется дви-
гателем через пару зубчатых колес (рис. 4.8, а), или при помощи муфты 
(рис. 4.8, б). В первом случае воздействие привода на кривошип осу-
ществляется уравновешивающей силой 

Fy , приложенной в полюсе 
зацепления P под углом зацепления α, во втором случае — уравнове-
шивающим моментом My.
Рассмотрим первый случай, когда движение начального звена 1 осу-
ществляется двигателем, через пару зубчатых колес (рис. 4.9, а). Зве-
но вращается с постоянной угловой скоростью ω1. На это звено дей-
ствуют следующие силы: сила F2–1, приложенная в точке А, 
уравновешивающая сила 

Fy , приложенная в полюсе Р зацепления ко-
лес, реакция стойки F0–1, приложенная в точке О. Кроме того, на него 
действуют сила веса звена G1, сила инерции Fи1, приложенные в цен-
тре масс S1 звена 1. Неизвестными являются силы 

Fy  и 

F0 1- .
а б
Рис. 4.8. Действие уравновешивающей силы Fy или уравновешивающего 
момента My на начальное звено:
а — схема с передачей движения через зубчатые колеса;  
б — схема с передачей движения через муфту 
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Последовательность силового расчета
Уравновешивающую силу определяем из уравнения равновесия 
ведущего звена, приравняв к нулю сумму моментов всех сил относи-
тельно точки O:
 ∑МО = μS (– F2–1 h1 – G1 h2 + Fу hу) = 0.
Откуда  Fу = (F2–1h1 + G1 h2)/hу.
 
 
F2-1 
h1 ω1=соnst 
Fи1 
G1 
FУ 
d = mz 
μS, м/мм 
hу 
h2 
a
 
F2-1 
FУ 
G1 
Fи1 
F0-1 
μF , Н/мм  
б
 
План сил 
S1 
Рис. 4.9. Силовой расчет начального звена 
Для определения F0–1 построим план сил (рис. 4.9, б) в соответствии 
с векторным уравнением, соблюдая масштабный коэффициент μF:
 ∑ 

F  = 

Fy  + 

G1  + 

F2 1-  + 

Fи1  + 

F0 1-  = 0.
Последовательность силового расчета
На рис. 4.10 показан механизм, состоящий из группы начальных 
звеньев, к которой присоединены группы Ассура ABCD и CE, с при-
ложенными к ним силами. Установим последовательность силового 
расчета такого механизма.
Если начать расчет механизма с начального звена ОА, то неизвест-
ными окажутся силы в парах O и А. Кроме того, будет неизвестна урав-
новешивающая сила Fу, приложенная в зацеплении зубчатых колес. 
Таким образом, будет пять неизвестных, так как векторы реакций в па-
70
4. Движение машины под действием заданных сил и силовой расчет механизмов 
рах О и A определяются двумя неизвестными параметрами каждый (ве-
личиной и направлением). Для определения этих неизвестных мож-
но составить только три уравнения статики, рассмотрев равновесие 
сил, приложенных к звену ОА. Следовательно, начинать расчет с на-
чального звена нельзя. Если же начать силовой расчет с группы АВСD, 
то можно составить только шесть уравнений статики, неизвестных же 
будет восемь: составляющие реакций в парах A, В, С и D. Поэтому на-
чинать силовой расчет с этой группы также нельзя.
О
А
С
D Е1
s2
2
3
4
s4
s5
S3
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G4
G5
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FИ5 F5
FИ2 FИ3
FИ4
xx
Рис. 4.10. Кинематическая схема шестизвенного механизма,  
μS = 0,01 м/мм
Остается последняя группа СЕ, рассмотрев которую найдем векто-
ры реакций 

F3 4-  и 

F0 5-  в парах С и Е. Это уже дает возможность решить 
задачу силового расчета группы AВСD, так как реакция 

F4 3-  в паре C 
равна и противоположно направлена вектору 

F3 4- . Затем можно пе-
реходить к расчету ведущего звена.
Следовательно, устанавливается вполне определенная последова-
тельность силового расчета механизма. Начинается расчет с послед-
ней группы, которая была присоединена в порядке присоединения ее 
к механизму 1-го класса, затем ведется расчет предпоследней группы 
и т. д. и заканчивается ведущим звеном.
Пример силового расчета рычажного механизма
Для рычажного механизма (см. рис. 4.10) дано: размеры звеньев, за-
кон движения начального звена OA, положения центров тяжести зве-
ньев. Массы звеньев m2 = 10 кг, m3 = 15 кг, m4 = 10 кг, m5 = 20 кг. Мо-
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менты инерции звеньев относительно центральных осей, проходящих 
через их центры тяжести: IS2 = 0,2 кг·м 2, IS3 = 0,3 кг·м 2, IS4 = 0,2 кг·м 2. 
Сила полезного сопротивления F5 = 300 Н.
В нашем примере массу кривошипа ОА не учитываем вследствие ее 
малости. Угловое ускорение начального звена ε1 = 0. Для данного по-
ложения механизма построен план ускорений и определены ускоре-
ния центров тяжести звеньев и их угловые ускорения. План ускоре-
ний показан на рис. 4.11.
Начальное звено приводится в движение через пару прямозубых 
цилиндрических зубчатых колес с числом зубов z1 = 30, z2 = 75; модуль 
зацепления m = 4 мм.
Требуется определить внутренние силы в шарнирах и уравнове-
шенную силу Fy.
sl3
sl4
sl2 a
l
n2
blcl
n4
el
n3

Рис. 4.11. План ускорений механизма, μa = 0,156 м/(с 2 мм) 
Решение
Определим силы тяжести звеньев:
G2 = m2g = 10 · 9,81 = 98,1 Н; G3 = m3g = 15 · 9,81 = 147,15 Н;
G4 = m4g = 10 · 9,81 = 98,1 Н; G5 = m5g = 20 · 9,81 = 196,2 Н.
Определим силы инерции и моменты пар сил инерции звеньев. Век-
тор сил 

F iи  инерции i‑го звена направлен противоположно ускорению 
его центра масс aSi . Вектор момента 

M iи  инерции i‑го звена — проти-
воположно его угловому ускорению е

i . Модули этих векторов указы-
ваются с положительным знаком:
72
4. Движение машины под действием заданных сил и силовой расчет механизмов 
Fи2 = m2 aS2 = 10 · 9,36 = 93,6, Н; Fи3 = m3aS3 = 15 · 5,3 = 79,5, Н;
Fи4 = m4aS4 = 10 · 4,21 = 42,1, Н; Fи3 = m3aS 3 = 20 · 3,12 = 62,4, Н;
Ми2 = IS2ε2 = 0,2 · 4,37 = 0,87 Н·м;
Ми3 = IS3ε3 = 0,3 · 20,8 = 6,24 Н·м;
Ми4 = IS4ε4 = 0,2 · 13,1 = 2,62 Н·м.
Силы инерции прикладываем в точки центров тяжести звеньев, 
направляя их противоположно направлениям ускорений этих точек, 
а моменты инерции — противоположно угловым ускорениям.
Силовой расчет начинаем с наиболее удаленной от начального звена 
группы Ассура 2-го класса (рис. 4.12), состоящей из звеньев CЕ и пол-
зуна Е. К шарниру C звена СЕ прикладываем нормальную 

F n3 4-  и каса-
тельную 

F3 4-
t  составляющие реакции, действующей со стороны звена 3. 
К ползуну прикладываем реакцию направляющей 

F0 5- .
Е
s4
s5
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МИ4
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Рис. 4.12. Расчетная схема для группы Ассура 2-го вида, μS = 0,01 м/мм 
Определим составляющую F3 4-t  из условия равновесия моментов 
всех сил, действующих на звено CE, относительно точки E:
 ∑МЕ (звена 4) = [– F τ3–4 (СЕ) + G4 h2 — Fи4 h1] μS — Mи4 = 0.
Решая уравнение, получим 
 F3 4-t  = [G4 h2 – Fи4 h1 – (Mи4/μS)]/(СЕ) = 
 = [98,1 · 25 – 42,1·19 – (2,62/0,01)]/50 = 27,8 Н.
В результате решения уравнения сила F3 4-t  получилась со знаком 
«плюс», что означает правильный выбор ее направления на схеме си-
лового расчета.
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Последовательность силового расчета
Если сила получится со знаком «минус», то в силовом многоуголь-
нике ее необходимо направлять в противоположную сторону.
Для определения величин неизвестных сил 

F n3 4-  и 

F0 5-  составим 
уравнение равновесия всей группы Ассура в векторной форме:
 ∑ 

F гр. Ассура = 

F3 4-
t  + 

G4  + 

Fи4  + 

G5  + 

Fи5  + 

F0 5-  + 

F n3 4-  = 0.
В соответствии с этим уравнением строим план сил (рис. 4.13) в мас-
штабе μF = 6 Н/мм. Определим в миллиметрах длину отрезков, которые 
в плане сил будут изображать силы, указанные в уравнении равновесия.
F0-5
a
b
c
d
ef
h
k
F3-4
Fn3-4
F3-4
G4
G5
FИ4
FИ5F5
F4-5
Рис. 4.13. План сил группы Ассура 2-го класса 2-го вида, μF = 6 Н/мм 
ab = F3 4-t /μF = 27,8/6 = 4,6; bс = G4/μF = 98,1/6 = 16,35;
сd = Fи4/μF = 42,1/6 = 7,0; de = G5/μF = 196,2/6 = 32,7;
ef = Fи5/μF = 62,4/6 = 10,4; fk = F 5/μF = 300/6 = 50.
Определим реакцию в шарнире С из уравнения 
 

F3 4-  =

F n3 4-  +

F3 4-
t .
Величина этой силы равна F3–4 = (hb) μ F = 69 · 6 = 414 Н.
Реакция 

F0 5-  приложена в центре кинематической пары Е, так как 
все силы, действующие на звено 5, пересекаются в этой точке.
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 F0–5 = (kh)μF = 70·6 = 420 Н.
Давление в шарнире E определим из плана сил, построенного на ос-
нове нижеследующего векторного уравнения сил, действующих на пол-
зун:
 ∑ 

F звена 5 = 

G5  + 

Fи5  + 

F5  + 

F0 5-  + 

F4 5-  = 0.
Силу 

F4 5-  действия шатуна на ползун определяем, замыкая силовой 
многоугольник в соответствии с уравнением, для чего конец вектора 

F0 5-  соединяем с началом вектора 

G5  (линия hd). Величина этой силы 
 F4–5 = (hd) μF = 71 · 6 = 426 Н.
Переходим к силовому расчету следующей группы Ассура, состоя-
щей из звеньев 2 и 3 (рис. 4.14). В шарнире A прикладываем касатель-
ную 

F t1 2-  и нормальную

F n1 2-  составляющие силы, действующей на зве-
но AB со стороны кривошипа. В точке D прикладываем касательную

F t0 3-  и нормальную 

F n0 3-  составляющие реакции, действующие на зве-
но DBС со стороны стойки. Касательные составляющие реакций 

F t1 2-  и 

F t0 3-  направляем соответственно вдоль звеньев АВ и DB. Нормальные 
составляющие 

F n1 2-  и 

F n0 3-  — перпендикулярно этим звеньям. Кроме 
этих сил в точке C прикладываем силу 

F4 3-  = - -

F3 4 .
А
D
s2
G2
MИ2
МИ3
FИ2
FИ3
G3
Fn
F
FFn
В
С F4-3
Рис. 4.14. Расчетная схема для группы Ассура 2-го класса 1-го вида,  
μS = 0,01 м/мм 
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Последовательность силового расчета
Определим модуль силы F1 2-t  из условия равновесия моментов всех 
сил, действующих на звено 2, относительно точки B:
 ∑МВ (звена 2) = [- -F1 2t  (АВ) + G2h5 — Fи2h3] μS — Mи2 = 0.
Решая уравнение, получим 
 F1 2-t  = [G2h5 — Fи2h3 — (Mи2/μS)]/(АВ) = 
 = [98,1·23–93,6·23 — (0,87/0,01)]/50 = 0,33 Н.
Определим силу F0 3-t , рассмотрев равновесие моментов сил звена 3 
относительно точки В:
 ∑МВ (звена 3) = [F0 3-t  (DВ) — G3 h6 — Fи3 h4– F4–3 h7] μS + Mи3 = 0.
Откуда  F0 3-t  = [G3 h6 + Fи3 h4 + F4–3 h7 — (Mи3/μS)]/(DВ) = 
 = [147,15 · 3 + 79,5 · 2,5 + 414 · 6,5 — (6,24/0,01)]/30 = 90,24 Н.
Составим уравнение равновесия сил, действующих на группу Ас-
сура:
 ∑ 

F гр.Ассура= 

F1 2-
t  +

G2  + 

Fи2  +

G3  + 

Fи3  + 

F4 3-  + 

F0 3-
t  + 

F n0 3- + 

F n1 2-  = 0.
Из плана сил, построенного в соответствии с этим уравнением 
в масштабе μF = 6 Н/мм, определяем неизвестные составляющие сил 

F n0 3- и 

F n1 2- . Построение плана сил (рис. 4.15) начинаем с точки а.
a
c
d
e
f
k
p
h
G2FИ2
G3FИ3
F0-3
b F1-2
Рис. 4.15. План сил группы Ассура 2-го класса, 1-го вида, μF = 6 Н/мм 
Векторы реакций 

F0 3-  и 

F1 2-  найдем после графического решения 
следующих уравнений на плане сил (см. рис. 4.15):
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
F1 2-  = 

F n1 2-  + 

F1 2-
t ; 

F0 3-  = 

F0 3-
t  + 

F n0 3- .
Модули этих сил соответственно равны 
 F0–3 = (kh) μF = 59 · 6 = 336 Н; F1–2 = (bh)μF = 68 · 6 = 408 Н.
Реакцию

F2 3-  во вращательной паре B можно найти в соответствии 
с уравнением равновесия сил 3-го звена:
 ∑ 

F звена 3 = 

G3  + 

Fи3  + 

F4 3-  + 

F0 3- + 

F2 3- = 0.
Вектор 

F2 3-  на плане сил изображен отрезком hd. Величина этой 
силы равна 
 F2–3 = (hd)μF = 54 · 6 = 324 Н.
Перейдем к силовому расчету начального звена. Определяем диа-
метры делительных окружностей шестерни и колеса:
 d1 = m z1 = 4 · 30 = 120 мм; d2 = m z2 = 4 · 75 = 300 мм.
Палец шарнира A расположен на зубчатом колесе. В соответствии 
с исходными данными настоящего примера массой начального звена 
пренебрегаем. Угловое ускорение звена ε1 = 0. Строим в масштабе μS 
расчетную схему ведущего звена, в полюсе зацепления P приклады-
ваем уравновешивающую силу 

Fy . К концу кривошипа прикладыва-
ем силу 

F2 1- , которая по модулю равна определенной ранее силе F1–2, 
но направлена в противоположную сторону (рис. 4.16, а).
а
h
О
А
1

Fу
O1 P
z2
z1
б
a
b
c
FуF2-1
F0-1
Рис. 4.16. Силовой расчет начального звена:
а — расчетная схема звена, μS = 0,005 м/мм; б — план сил μF = 6 м/мм
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Определение уравновешивающей силы  при помощи теоремы Н. Е. Жуковского  о жестком рычаге
Величину уравновешивающей силы определим из условия равно-
весия моментов сил начального звена относительно точки О:
 M F h F hy y0 2 1 0е = - + =- ,  
откуда  F F h
hy y
= =
Ч
=-2 1
408 11
28
160Н.  
Силу 

F0 1-  в шарнире O определим, построив в масштабе μF   план сил 
(рис. 4.16, б) в соответствии с уравнением равновесия ведущего звена 
в векторной форме:
 ∑ 

F звена 3 = 

Fy  + 

F2 1-  + F0–1+ 

F2 3-  = 0.
Величина реакции стойки F0–1 = (ca) μF = 50 · 6 = 300 Н.
Определение уравновешивающей силы  
при помощи теоремы Н. Е. Жуковского  
о жестком рычаге
Уравновешивающую силу Fу можно определить, не прибегая к по-
строению планов сил, пользуясь теоремой Жуковского о жестком ры-
чаге. Эта теорема формулируется следующим образом: если все силы, 
действующие на движущиеся звенья механизма, в том числе и уравно-
вешивающую силу, приложить в соответствующих точках повернуто-
го на 90° плана скоростей, то сумма моментов всех сил относительно 
полюса плана скоростей равна нулю.
Пример определения уравновешивающей силы методом 
Н. Е. Жуковского
Для кривошипно-ползунного механизма, изображенного на рис. 4.17, 
требуется определить уравновешивающую силу Ру, приложенную в точ-
ке K зубчатого колеса, жестко связанного с кривошипом ОА.
Известны длины звеньев механизма, веса G2, G3, силы инерции FИ2, 
FИ3 звеньев, главный момент сил инерции шатуна АВ и сила F3 полез-
ного сопротивления, приложенная к ползуну В. Центр масс кривоши-
па ОА расположен в точке О.
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Рис. 4.17. Кинематическая схема механизма 
Решение
Главный момент сил инерции MИ2 шатуна заменим парой сил FМИ2, 
приложенных в точках А и В.
 FМИ2 = МИ2/lAB.
Переносим все силы с плана механизма, включая Fу, в соответствую-
щие точки плана скоростей, предварительно повернув их на 90˚ по на-
правлению движения часовой стрелки (рис. 4.18).
a
b
s
Ov
к
F3
G3
Fи3
G2
Fу
FМИ2
FМИ2
h 1
h4
FИ2
Рис. 4.18. Жесткий рычаг Н. Е. Жуковского 
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Определение уравновешивающей силы при помощи теоремы Н. Е. Жуковского о жестком рычаге 
Из уравнения моментов относительно полюса ОV плана скоростей 
 ∑MОv = –Fуhу+F3h4 – G2h1+ FMИ2h4 – FИ2h2 = 0 
определяем уравновешивающую силу 
 Fу = (F3h4 – G2h1+ FMИ2h4 – FИ2h2)/hу.
Если при решении этого уравнения Fу получится со знаком «плюс», 
то направление силы Fу на плане механизма выбрано верно. Если 
со знаком «минус», то выбранное направление уравновешивающей 
силы следует изменить на обратное.
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5. Геометрический синтез 
эвольвентного зубчатого 
зацепления
В настоящем разделе производится расчет геометрических и каче-ственных параметров и построение профилей зубьев пары ци-
линдрических эвольвентных прямозубых колес при неравносмещен-
ном зацеплении, т. е. при x1 ≠ |x2 |, где x1 > 0.
Параметры инструментальной рейки: a = 20°; ha* = 1; с* = 0,25.
Если в задании используются конические зубчатые колеса, то рас-
чет и построение проводят для цилиндрических колес с приведенны-
ми числами зубьев.
Выбор коэффициентов смещения  
инструментальной рейки
При выборе коэффициентов смещения х1 и х2 можно использовать 
следующие рекомендации. Увеличение коэффициентов смещения 
улучшает эксплуатационные качества зубчатой передачи, однако при 
этом возможно снижение коэффициента перекрытия, заострение зуба 
и другие нежелательные эффекты.
Для передач общего назначения при отсутствии дополнительных 
условий синтеза для выбора коэффициентов смещения можно поль-
зоваться рекомендациями, приведенными в табл. 5.2, 5.3.
Для передач, к которым предъявляются повышенные требования 
к изгибной прочности, износостойкости и другим показателям, вы-
бор коэффициентов смещения желательно производить из табл. 5.1. 
Величины х1 и х2 для z1 и z2, не указанные в табл. 5.1, определяются ме-
тодом линейной интерполяции.
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Расчет геометрических параметров  
внешнего зацепления зубчатых колес  
с эвольвентным профилем зубьев
Исходные данные для расчетов
Для синтеза зацепления используются следующие данные, содержа-
щиеся в задании: m — модуль; z1 и z2 — числа зубьев сопряженных колес.
Параметры исходного контура инструментальной рейки:
•	 угол профиля зуба инструментальной рейки α = 20о;
•	 коэффициент высоты головки зуба ha*= 1;
•	 коэффициент радиального зазора c*= 0,25;
•	 коэффициент радиуса кривизны переходного контура ρf* = 0,38;
•	 коэффициенты смещения исходного контура х1 =…; х2=….
Таблица 5.1 
Значения коэффициентов смещений из условий: а — повышения  
прочности на изгиб, б — износостойкости и сопротивления заеданию 
z2 x z1
12 15 18 22 28
а б а б а б а б а б
12 x1 0,47 0,36 – – – – – – – –
x2 0,23 0,36 – – – – – – – –
15 x1 0,53 0,43 0,58 0,44 – – – – – –
x2 0,22 0,34 0,28 0,44 – – – – – –
18 x1 0,57 0,49 0,64 0,48 0,72 0,54 – – – –
x2 0,25 0,35 0,29 0,46 0,34 0,54 – – – –
22 x1 0,62 0,53 0,73 0,55 0,81 0,60 0,95 0,67 – –
x2 0,28 0,38 0,32 0,54 0,38 0,63 0,39 0,67 – –
28 x1 0,70 0,57 0,79 0,60 0,89 0,63 1,01 0,71 1,26 0,85
x2 0,26 0,48 0,35 0,63 0,38 0,72 0,40 0,81 0,42 0,85
34 x1 0,76 0,60 0,83 0,63 0,93 0,67 1,08 0,74 1,30 0,86
x2 0,22 0,53 0,34 0,72 0,37 0,82 0,38 0,90 0,36 1,00
42 x1 0,75 0,63 0,92 0,68 1,02 0,68 1,18 0,76 1,24 0,88
x2 0,21 0,67 0,32 0,88 0,36 0,94 1,38 1,03 0,31 1,12
50 x1 0,58 0,63 0,97 0,66 1,05 0,70 1,22 0,76 1,22 0,91
x2 0,16 0,77 0,31 1,02 0,36 1,11 0,42 1,17 0,25 1,26
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Таблица 5.2 
Коэффициенты смещения x1 и x2 для силовых передач  
при свободном выборе межосевого расстояния 
z1 и z2 x1 x2
z1,2 ≥ 30 0 0
z1 = 14…20
u ≥ 3,5
0,3 – 0,3
z1 = 10…30
z2 ≤ 30
0,5 0,5
z1 = 10…30
z2 > 32
0,5 0
Таблица 5.3 
Разбивка коэффициента суммы смещений xΣ на составляющие x1, x2  
для передач с внешним зацеплением при заданном межосевом расстоянии 
xΣ z1 и z2 x1 x2
0 z1 ≥ 21
z1 = 14 ÷ 20 и u ≥ 3,5
0
0,3
0
— 0,3
0…0,5 z1 > 19; z2 ≥ 21
z1 = z2 ≤ 20
x1 = xΣ
x1 = 0,5 xΣ
0
x2 = 0,5 xΣ
0,5…1,0 z1 = z2 ≥ 10
z1 ≥ 11; z2 ≥ zmin + 2
x1 = 0,5 xΣ
x1 = 0,5
x2 = 0,5 xΣ
x2 = xΣ — 0,5
Основные геометрические параметры зацепления
Расчеты геометрических размеров зубчатых передач следует вести 
с точностью до двух знаков после запятой. Значения эвольвентной 
функции inva = tga — a, используемой в расчетах зубчатых колес и за-
цеплений, указаны в табл. 5.4.
1. Радиусы делительных окружностей, мм: r1= mz1/2; r2= mz2/2.
2. Радиусы основных окружностей, мм: rb1 = r1cosα; rb2 = r2cosα.
3. Делительный окружной шаг, мм: pt = πm.
4. Делительная окружная толщина зуба, мм:
 S m x mt1 12
2= +
p
atg ,  S m x mt2 22
2= +
p
atg .  
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5. Угол зацепления aWo  определяется по табл. 5.4 в зависимости 
от значения инволюты inv αw:
 inv tg inva a aw
x x
z z
=
+
+
+
2 1 2
1 2
( ) , 
где invα — эвольвентная функция угла α, равная invα = tgα — α.
6. Межосевое расстояние, мм:
 a
m z z
w
w
=
+( )
Ч1 2
2
cos
cos
a
a
.
7. Радиусы начальных окружностей, мм:
 u z
z12
2
1
= ;  r aw
uw1 1
=
+
;  r a u
uw
w
2 1
=
+
.  
8. Радиусы окружностей впадин, мм:
              r r h m c m x mf a1 1 1= - - +* * ;             .r r h m c m x mf a2 2 2= - Ч - +* *  
Таблица 5.4
Эвольвентная функция inva = tga – a 
Угол a
Градусы Минуты
0 10 20 30 40 50
20 0,0149 0,0153 0,0157 0,0161 0,0165 0,0169
21 0,0173 0,0178 0,0182 0,0187 0,0191 0,0196
22 0,0200 0,0205 0,0210 0,0215 0,0220 0,0225
23 0,0230 0,0236 0,0241 0,0247 0,0252 0,0258
24 0,0263 0,0269 0,0275 0,0281 0,0287 0,0293
25 0,0300 0,0306 0,0313 0,0319 0,0326 0,0333
26 0,0339 0,0346 0,0353 0,0361 0,0368 0,0375
27 0,0383 0,0390 0,0398 0,0406 0,0414 0,0422
28 0,0430 0,0438 0,0447 0,0455 0,0464 0,0473
29 0,0482 0,0491 0,0500 0,0509 0,0518 0,0529
30 0,0538 0,0547 0,0557 0,0567 0,0577 0,0588
31 0,0598 0,0608 0,0619 0,0630 0,0641 0,0652
32 0,0664 0,0675 0,0685 0,0698 0,0710 0,0722
33 0,0734 0,0747 0,0759 0,0772 0,0785 0,0798
34 0,0811 0,0824 0,0838 0,0851 0,0865 0,0879
35 0,0893 0,0908 0,0922 0,0937 0,0951 0,0967
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Угол a
Градусы Минуты
0 10 20 30 40 50
36 0,0982 0,0998 0,1013 0,1029 0,1045 0,1062
37 0,1078 0,1094 0,1111 0,1128 0,1145 0,1163
38 0,1180 0,1200 0,1220 0,1235 0,1253 0,1272
39 0,1290 0,1310 0,1330 0,1350 0,1370 0,1390
40 0,1410 0,1430 0,1450 0,1470 0,1490 0,1510
41 0,1537 0,1559 0,1582 0,1604 0,1627 0,1650
42 0,1674 0,1697 0,1721 0,1745 0,1770 0,1795
43 0,1820 0,1846 0,1871 0,1898 0,1924 0,1951
44 0,1977 0,2005 0,2032 0,2060 0,2089 0,2117
45 0,2145 0,2175 0,2205 0,2235 0,2265 0,2296
9. Радиусы окружностей вершин, мм:
 ra1 = аw – rf1 – c*m; ra2 = аw – rf2 – c*m.
10. Шаг по основной окружности (основной шаг), мм: pbt = π m cosα.
11. Окружная толщина зуба по основной окружности, мм:
 S r S
r
S r
S
rb b
t
b b
t
1 1
1
1
2 2
2
2
2
2
2
2
= + = +( ) ; ( ) .inv inva a  
12. Углы профилей зубьев колес по окружностям вершин зубьев 
(градусы):
 a aa b
a
а
b
a
r
r
r
r1
1
1
2
2
2
= =arccos( ) ; arccos( ).  
Инволюты углов αа1 и αа2 найдем из табл. 5.4.
13. Толщина зуба по окружности вершин, мм:
 S r S
r
S r
S
ra a
t
a a a
t
a1 1
1
1
1 2 2
2
2
22 2
2
2
= + - = + -( ) ; ( ) .inv inv inv inva a a a  
Об отсутствии заострения зубьев свидетельствуют неравенства 
 Sa1 > 0,3 m; Sa2 > 0,3 m.
14. Торцовый коэффициент перекрытия 
 e a= - + - -( sin )/r r r r a pa b a b w w bt12 12 22 22 .
Окончание табл. 5.4
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Для нормальной работы зубчатой передачи должно быть выполне-
но условие ε ≥ 1,05.
Построение картины зацепления
После проведения всех расчетов на чертежном листе выполняются 
следующие графические построения (рис. П4.3): зубчатое зацепление; 
схема зубчатой передачи; график зон однопарного и двухпарного за-
цепления; диаграмма коэффициентов удельных скольжений.
Зубчатое зацепление — основное графическое построение, выпол-
няемое на чертежном листе. Масштабный коэффициент построения 
μS выбирается таким, чтобы шаг рt по делительной окружности на чер-
теже составлял 40…70 мм; μS = рt/(40…70) мм/мм.
Последовательность действий  
при построении зубчатого зацепления
1. Проводится линия центров (О1 О2), на которой откладывается 
в масштабе межосевое расстояние аw. При этом ось вращения боль-
шего колеса может оказаться за пределами чертежа.
2. С центрами в точках О1, О2 проводятся начальные окружности 
(радиусы rw1, rw2), делительные окружности (радиусы r1, r2), основные 
окружности (радиусы rb1, rb2), окружности вершин (радиусы ra1, rа2), 
окружности впадин (радиусы rf1, rf2).
Начальные окружности должны касаться друг друга в полюсе Р за-
цепления. Расстояние между окружностью вершин первого колеса 
и окружностью впадин второго колеса должно быть равно расстоянию 
между окружностью вершин второго колеса и окружностью впадин пер-
вого колеса. Величина этого расстояния равна радиальному зазору с*m.
3. Через полюс Р зацепления проводится касательная к начальным 
окружностям. Под углом αw зацепления к ней проводится линия заце-
пления АВ, касательная к основным окружностям обоих колес. На чер-
теже указываются круговыми стрелками направления вращения ко-
лес, соответствующие направлению линии зацепления (малое колесо 
при этом считается ведущим). Точки касания линии АВ с основны-
ми окружностями колес определяют длину теоретической линии за-
цепления (АВ).
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4. Строится эвольвентная часть профиля зуба первого колеса в ука-
занной ниже последовательности.
4.1. Отрезок линии зацепления АВ делится на несколько равных 
частей длиной 12 …15 мм. Границы отрезков нумеруются цифрами 
0, 1, 2, 3… и т. д. (точки 0 и Р совпадают). За точкой А на продолже-
нии линии АP откладываются несколько таких же отрезков.
4.2. Отрезки такой же длины и в том же количестве откладывают-
ся от точки А в обе стороны по дуге основной окружности. Границы 
этих отрезков обозначаются цифрами 0′, 1′, 2′… и т. д.
4.3. К точкам 1′, 2′, 3′ и т. д. на основной окружности проводят-
ся из центра колеса радиальные прямые и перпендикулярные к ним 
касательные, изображающие последовательные положения отрезка 
РА в процессе перекатывания его по основной окружности. На каса-
тельной в точке 1′ следует отложить длину отрезка Р1, а в точке 2′ — 
длину отрезка Р2 и т. д.
4.4. Концы этих отрезков образуют точки на эвольвентном про-
филе зуба первого колеса. Следовательно, для построения эволь-
венты надо последовательно соединить указанные точки плавной 
кривой с помощью лекала. В тех случаях, когда радиус окружности 
впадин оказывается меньше радиуса основной окружности, про-
филь зуба между этими окружностями достраивается радиальной 
прямой.
5. Сопряжение корней зубьев с окружностью впадин выполняется 
по дуге окружности радиусом ρf = ρf∙ m.
6. По дуге делительной окружности первого колеса откладывает-
ся толщина зуба S1t и S1t/2. Полученные точки ограничивают ширину 
зуба и указывают ее середину. Соединив середину зуба с центром О1 
колеса 1, получим ось симметрии зуба.
7. С использованием симметрии достраивается другой профиль зуба 
первого колеса. Профили еще двух зубьев справа и слева располагают-
ся на расстоянии шага pt = π m по делительной окружности.
8. Производится построение зубьев второго колеса по схеме, ука-
занной в пунктах 4…7 (все линии построения должны остаться на чер-
теже). Проверка правильности построения профилей зубьев произво-
дится путем сравнения толщин зубьев по окружностям с радиусами rbi, 
rai, полученными графически, c расчетными значениями соответству-
ющих толщин зубьев по окружностям вершин зубьев Sai, Sbi, где i — но-
мер зубчатого колеса.
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9. Находятся границы активной части линии зацепления. Для этого 
на линии зацепления АВ указываются точки пересечения ее c окруж-
ностями вершин (ra1, ra2) колес. Границы активной части линии заце-
пления обозначаются точками а и b, где а — точка начала зацепления 
сопряженных зубьев.
По величине активной части линии зацепления аb определяется ко-
эффициент торцового перекрытия 
 ε = аb/pbt, 
где рbt — окружной основной шаг.
10. На сопряженных профилях зубьев утолщенной линией указы-
ваются активные участки профилей зубьев.
Верхняя граница активного участка профиля первого колеса распо-
ложена в вершине зуба. Нижняя граница — в точке пересечения про-
филя с окружностью радиусом О1 а.
Все линии, использованные при построении эвольвенты, выпол-
няются сплошными тонкими линиями. Остальные линии вычерчи-
ваются в соответствии с условными изображениями зубчатых колес.
Геометрические размеры зубчатых колес необходимо показать бук-
венными обозначениями и численными величинами в миллиметрах. 
Например, rb1 119,85; St1 33,29 и т. д. На чертеже одного из колес полно-
стью записываются наименования всех окружностей.
На чертеже помещается таблица параметров в соответствии с тре-
бованиями ЕСКД.
Второй вариант построения эвольвентного профиля зуба
Задав значение угла α от 0 до 45° интервалом от 1 до 3°, по урав- 
нениям
 b a a= -tg ,  
 r
a
=
rb
cos
 
находим координаты эвольвентного профиля зуба. Далее необходи-
мо соединить полученные точки плавной кривой с помощью лекала.
Третий вариант построения профиля зуба
Ранее были определены следующие толщины зуба:
Sb — по основной окружности;
S — по делительной окружности;
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Sа — по окружности вершин.
Примерно посередине между окружностью вершин и делительной 
окружностью проводим дополнительную окружность. Пусть радиус 
этой окружности равен rk. Определим угол профиля αk и толщину зуба 
Sk по этой окружности:
 a a ak b
k
k k k
r
r
S r
S
r
= = + -ж
и
з
ц
ш
чarccos ; 2 2
inv inv .
Необходимую для расчета толщину Sk зуба инволюту invαk угла αk 
найдем из табл. 5.4.
Проводим в зоне расположения зуба радиальную прямую — ось 
симметрии зуба. Откладываем на окружностях с радиусами rb, r, rk, 
ra соответствующие толщины зуба Sb, S, Sk, Sа, делая на этих окруж-
ностях засечки таким образом, чтобы радиальная прямая делила зуб 
пополам. Через полученные засечки проводим с обеих сторон от оси 
симметрии плавные кривые — боковые профили зуба. Сопряжение 
корней зубьев с окружностью впадин выполняется по дуге окружно-
сти радиусом ρ = ρf · m.
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Основные понятия и определения
Кулачковым называется механизм, который содержит два основ-ных звена: кулачок и толкатель, образующих высшую кинема-
тическую пару. Принцип действия простейшего кулачкового механиз-
ма представлен на рис. 6.1. Входным звеном служит кулачок, профиль 
переменного радиуса которого определяет закон движения выходного 
звена АВ — толкателя. При вращении кулачка с угловой скоростью ω 
толкатель АВ совершает циклическое возвратно-качающееся движе-
ние, поворачиваясь на угол βmax. Кулачковые механизмы нашли ши-
рокое применение в различных машинах.
 
ω 
Oк 
А В βmax 
2 
1 
Lкор В' 
Рис. 6.1. Кулачковый механизм 
Элементы высшей пары при движении скользят один по другому, 
что вызывает их износ. В целях уменьшения износа часто вводят ро-
лик, который перекатывается по кулачку. Однако при большой быстро-
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ходности механизма и высоких температурах ролик может перекаты-
ваться по кулачку со скольжением. Тогда целесообразно использовать 
грибовидные и тарельчатые толкатели (рис. 6.2).
а     б      в
  
  
 
ω 
Oк 1 
2 3 
Рис. 6.2. Основные схемы кулачковых механизмов:
а — с поступательно движущимся толкателем с роликом; б — с коромысловым 
толкателем с роликом; в — с поступательно движущимся плоским толкателем
На рис. 6.3 показаны фазы движения толкателя.
Рис. 6.3. Фазы движения толкателя 
Фаза удаления: толкатель удаляется от центра кулачка, взаимодей-
ствуя с участком 0 –1. При этом кулачок поворачивается на угол φу.
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Фаза дальнего выстоя: при перемещении толкателя по дуге 1–2 ку-
лачка толкатель стоит на месте (выстой). Дальнему выстою соответ-
ствует угол поворота кулачка φд. в.
Фаза сближения — φс: толкатель сближается с центром кулачка.
Рабочий угол профиля кулачка φраб = φу + φд.в + φс.
Поверхность кулачка, с которой взаимодействует толкатель, — ра‑
бочий профиль кулачка (действительный). Поверхность, проходящая 
через центр ролика и отстоящая от действительного профиля на рас-
стоянии радиуса ролика, — теоретический профиль.
Постоянство контакта звеньев, входящих в высшую пару, можно 
обеспечить с помощью сил веса или сил упругости пружины. Это так 
называемое силовое замыкание. Благодаря пазовым кулачкам при од-
ном ролике или двухроликовому толкателю со спаренными кулачка-
ми осуществляется геометрическое замыкание высшей пары. Способ 
замыкания высшей пары влияет на конструкцию механизма и его га-
баритные размеры. Механизмы с силовым замыканием проще и име-
ют меньшие габариты.
Проектирование кулачкового механизма производится с целью 
определения его основных параметров его кинематической схемы 
и построения профиля кулачка.
Исходными данными для синтеза кулачкового механизма служат:
•	 структурная схема механизма;
•	 максимальное линейное Smax или угловое bmax перемещение тол-
кателя;
•	 длина Lк коромыслового толкателя;
•	 смещение — эксцентриситет <е >оси толкателя, движущегося 
поступательно, относительно центра кулачка;
•	 фазовые углы φу, φд.в, φс и рабочий угол φ раб профиля кулачка 
 φраб = φу + φд.в + φс;
•	 закон изменения одного из кинематических параметров движе-
ния толкателя (обычно задается ускорение толкателя в зависи-
мости от угла φ поворота кулачка);
•	 направление вращения кулачка (если направление вращения 
не задано, принимать его против часовой стрелки);
•	 минимально допустимый угол передачи движения [γmin] или наи-
больший допускаемый угол давления [αmax] = 90˚ — [γmin].
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Этапы проектирования кулачкового механизма
Этапы проектирования включают в себя:
•	 выбор кинематической схемы;
•	 выбор закона движения толкателя;
•	 построение кинематических характеристик толкателя в зависи-
мости от угла поворота кулачка и времени;
•	 определение основных параметров механизма по допустимо-
му углу давления или другим условиям, например выпуклости 
профиля кулачка;
•	 построение теоретического профиля кулачка;
•	 определение радиуса ролика или длины плоского толкателя;
•	 построение действительного профиля кулачка.
При выполнении проекта не производится выбор кинематической 
схемы, так как она содержится в задании на проект. Закон движения 
толкателя обычно указан в исходных данных.
Проектирование кулачкового механизма можно осуществлять гра-
фическим или численным методом. При графическом методе проек-
тирования все построения выполняются в масштабе на чертежном 
листе.
Построение кинематических диаграмм  
движения толкателя
В левом верхнем углу чертежного листа в неопределенном масшта-
бе в соответствии с заданием вычерчивается диаграмма аналога уско-
рения d²S/dφ² или d²β/dφ² толкателя в зависимости от угла φ поворо-
та кулачка.
Если фазы удаления и сближения различны, а графики ускорения 
на фазах удаления и сближения имеют одинаковый характер, то высо-
та графика ау на фазе удаления зависит от высоты графика аС на фазе 
сближения (рис. 6.4):
 ау = ас (φс/φу) 2.
Высоту ас графика ускорений задают в пределах 40…60 мм.
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Отложенный по оси абсцисс рабочий угол поворота кулачка, кото-
рый должен иметь длину около 150…200 мм, разбивают на 8…12 участ-
ков на фазе удаления и на 8…12 участков на фазе сближения толкателя. 
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Рис. 6.4. Кинематические диаграммы толкателя 
Методом графического интегрирования диаграмм аналогов уско-
рений последовательно строятся диаграмма « (dS/dφ) — φ» — анало-
га линейной скорости (для поступательно перемещающегося толка-
теля) или аналога угловой скорости « (dβ/dφ) — φ» (для качающегося 
толкателя) и диаграмма перемещений «S — φ» или «β — φ» толкателя 
в функции угла φ поворота кулачка (см. рис. 6.4).
При графическом интегрировании полюсные расстояния Н1 и Н2 вы-
бираются так, чтобы диаграммы перемещений и аналога скорости за-
нимали по высоте 80…120 мм каждая.
В нижнем левом углу должно оставаться место для построения ди-
аграммы «γ–φ» зависимости угла передачи движения γ от угла φ по-
ворота кулачка. Графическое интегрирование рекомендуется выпол-
нять методом хорд.
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Масштаб угла φ поворота кулачка, мм–1, 
 μφ = φ°раб π/(180 · В), 
где В — длина кинематической диаграммы по оси абсцисс (рис. 6.4);
φ°раб — рабочий угол кулачка, измеренный в градусах.
Расчет масштабных коэффициентов построенных диаграмм
Величина h на графике перемещений получается автоматически.
Масштаб перемещений толкателя определяется исходя из макси-
мальной ординаты h диаграммы «S – φ» или « β – φ» и указанного в за-
дании хода толкателя Smax или βmax:
 μS = Smax/h, м/мм;
 μβ = π β°max/(180h), мм–1.
Здесь β°max — угол качания толкателя, измеренный в градусах.
Масштабы аналогов скоростей по оси ординат определяются сле-
дующими формулами:
μ dS/dφ = μS/(Н1μφ); μ dβ/dφ = μβ/(Н1μφ).
Здесь Н1 — полюсное расстояние на диаграмме аналога скорости.
Масштабы аналогов ускорений по оси ординат соответственно рав-
ны 
 μd²S/dφ² = μ dS/dφ/(H2 μφ); μ d²β/dφ² = (μ dβ/dφ)/(H2 μφ), 
где Н2 — полюсное расстояние на диаграмме аналога ускорения.
Численные значения масштабных коэффициентов должны содер-
жать не менее трех значащих цифр.
Определение основных параметров  
кулачкового механизма
Кулачковый механизм с поступательно движущимся 
роликовым толкателем
Основными параметрами такого механизма являются минималь-
ный радиус-вектор rmin теоретического профиля кулачка, эксцентри-
ситет е, равный кратчайшему расстоянию от центра кулачка до линии 
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перемещения оси ролика (см. рис. 6.2, а). Критерием выбора основ-
ных параметров служит максимально допустимый угол давления [αmax] 
или минимально допустимый угол [γ min] передачи движения. Если эти 
углы не заданы, то их следует принимать:
 [αmax] = 20 …30°; [γmin] = 60 …70°.
Для определения основных параметров строится диаграмма «S — 
dS/dφ» (рис. 6.5). Диаграмма «S — dS/dφ» строится следующим обра-
зом. На траектории центра ролика (вертикальная прямая S) отмечаются 
положения 0, 1, 2, 3 и т. д. в соответствии с диаграммой перемещения 
«S — φ» в выбранном масштабе μS. Затем из каждой точки проводят 
вектор Z, равный графическому изображению аналога скорости dS/dφ 
в масштабе μS. Величина вектора Zi в i-м положении на диаграмме «S — 
dS/dφ» определяется по следующей формуле:
 Zi = Yi μdS/dφ/μS, 
где Yi — ордината на диаграмме «dS/dφ — φ », выполненной в масшта-
бе μdS/dφ (рис. 6.5, а) в том же положении механизма.
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Рис. 6.5. Построение диаграммы «S — dS/dφ»:
а — кинематические диаграммы движения толкателя;  
б — определение минимального радиуса кулачка; в схема кулачкового механизма 
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При построении диаграммы «S — dS/dφ» направление вектора Z 
определяется в каждом положении поворотом вектора скорости тол-
кателя на 90° в сторону вращения кулачка. Концы векторов Z соеди-
няются плавной кривой. К этой кривой слева и справа проводятся ка-
сательные, наклоненные к горизонтали под углом γ min.
Область, зачерненная на рис. 6.5, б горизонтальными линиями между 
прямыми, представляет собой область возможных осей, вращения кулачка.
Ось вращения кулачка ОК, максимально приближенная к толкате-
лю, располагается в точке О на пересечении прямых. При этом центр 
вращения кулачка смещается относительно траектории центра ро-
лика толкателя на величину е. Минимальный радиус теоретического 
профиля кулачка при этом равен rmin1. Масштаб построения принят μS.
Если расположить центр кулачка в точке Ок2 на оси перемещения 
центра ролика толкателя, то минимальный радиус rmin2 несколько воз-
растет.
Диаграмма «S — dS/dφ» может послужить и для определения углов 
передачи движения в каждом положении толкателя. Угол γi образован 
здесь отрезком dS/dφ и прямой, соединяющей конец отрезка dS/dφ с на-
несенным на диаграмме центром вращения кулачка. Диаграмма углов 
передачи «γ — φ» строится под диаграммой перемещений «S — φ».
Определение основных параметров кулачкового 
механизма с качающимся роликовым толкателем
Кинематическая схема кулачкового механизма с качающимся тол-
кателем (коромыслом) показана на рис. 6.6. Коромысло АВ длиной Lкор 
в процессе работы механизма поворачивается на угол βmax.
Профиль 1, описываемый центром ролика при льном движении 
толкателя относительно кулачка, — теоретический профиль.
Профиль 2, с которым взаимодействует ролик толкателя, — рабочий 
профиль кулачка (действительный).
Основными параметрами такого механизма являются угол βmax, дли-
на коромысла Lкор, минимальный радиус-вектор rmin теоретического 
профиля кулачка и межосевое расстояние АОк. Критерием выбора па-
раметров служит минимально допустимый угол [γmin] передачи движе-
ния. Если [γmin] не задан, то его следует принимать 45…50°.
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Рис. 6.6. Кулачковый механизм с коромысловым толкателем 
Основные параметры механизма определяются по диаграмме 
«S–dS/dφ», изображенной на рис. 6.7. Построение этой диаграммы 
аналогично предыдущему построению (рис. 6.5) с учетом следующих 
особенностей:
•	 перемещение центра ролика осуществляется по дуге окружно-
сти с центром в точке А и радиусом Lкор;
•	 векторы 

Z , равные графическому изображению аналога скоро-
сти dS/dφ, откладываются вдоль оси толкателя;
•	 направление вектора 

Z  соответствует направлению вектора ско-
рости центра ролика, повернутого на 90° в сторону вращения ку-
лачка;
•	 масштаб построения μS следует выбирать таким, чтобы дли-
на коромысла изображалась на чертеже в виде отрезка длиной 
70…120 мм;
•	 длину отрезка Zi на диаграмме «S — dS/dφ» в i‑м положении ко-
ромысла можно определить по следующей формуле:
 Zi = Yi Lкор μ dβ/dφ/μS, 
где Yi — ордината на диаграмме «dβ/dφ — φ», выполненной в масшта-
бе μdβ/dφ (рис. 6.7, а) в том же положении механизма.
После соединения концов векторов 

Z плавной кривой получается 
замкнутая кривая.
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  а    б
Рис. 6.7. Определение минимального радиуса теоретического профиля  
кулачка с качающимся толкателем:
а — кинематические диаграммы движения коромыслового толкателя;  
б — диаграмма «S — dS/dφ»; в — схема кулачкового механизма 
Из концов векторов 

Z  на диаграмме проводятся к линии толкателя 
лучи под углом [γmin], которые пересекаются друг с другом, ограничи-
вая заштрихованную горизонтальными линиями область. Точки, лежа-
щие внутри этой области, могут служить осями вращения кулачка.
Из возможных осей вращения кулачка обычно выбирают ось Ок, мак-
симально приближенную к толкателю, благодаря чему получается меха-
низм с минимальными размерами. В результате построения получает-
ся также расстояние АОк между осями вращения кулачка и коромысла.
Определение минимального радиус — вектора rmin 
кулачка с плоским толкателем
Для определения минимального радиус-вектора r0 кулачка (рис. 6.8)
пользуются сложением графиков «S — φ» и «S’’– φ», которые долж-
ны быть построены в одном масштабе μS (рис. 6.9). Здесь S’’= d²S/dφ².
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Рис. 6.8. Схема механизма с плоским толкателем 
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Рис. 6.9. К определению минимального радиуса теоретического профиля 
кулачка с плоским толкателем 
В результате строится зависимость « (S +S’’) — φ». Наибольшая 
по модулю отрицательная ордината уmax суммарного графика позво-
ляет определить минимальный радиус-вектор r0 кулачка из условия 
выпуклости его профиля по всему периметру:
 r0 = | уmax | μS.
Минимальный радиус-вектор теоретического профиля кулачка 
 rmin = r0+ (0,2÷0,4) Smax, 
100
6. Синтез кулачковых механизмов
где Smax — максимальное перемещение толкателя.
Слагаемое (0,2 …0,4) Smax рекомендуется принимать из условия кон-
тактной прочности высшей кинематической пары.
Построение профиля кулачка
Построение профиля кулачка производится с использованием ме-
тода обращенного движения: кулачок на чертеже считают неподвиж-
ным, а стойку — вращающейся со скоростью, равной по модулю и про-
тивоположной по направлению угловой скорости кулачка.
При профилировании кулачка необходимо обратить внимание 
на использование крупных масштабов, детальный показ всех линий 
построения и строгую нумерацию всех точек, используемых при вычер-
чивании кулачка. На чертеже необходимо выделить утолщенными ли-
ниями кинематическую схему механизма, указать теоретический и дей-
ствительный профили кулачка. Для поступательно перемещающихся 
толкателей на схеме механизма изобразить направляющую толкателя.
Для толкателей с роликом радиус rрол ролика рассчитать по следу-
ющим формулам:
 rрол = (0,6 …0,8) ρmin; rрол = (0,25 …0,3) rmin, 
где ρmin и rmin — соответственно минимальный радиус кривизны и ми-
нимальный радиус-вектор теоретического профиля кулачка. Для по-
строения принять наименьшее значение.
Механизм с поступательно перемещающимся 
роликовым толкателем
Для построения профиля кулачка рабочий угол кулачка — ось аб-
сцисс на диаграмме «S — φ» — делим на равные отрезки и определя-
ем ординаты, соответствующие перемещениям толкателя. Затем всему 
кулачковому механизму даем обращенное движение с угловой скоро-
стью минус ω1.
В этом движении кулачок станет неподвижным, а толкатель вместе 
с направляющей на протяжении угла φраб будет последовательно за-
нимать положения 0,1,2,.., соответствующие частным углам φ пово-
рота кулачка на диаграмме.
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Вычерчиваются в масштабе две окружности с центром в произволь-
но выбранной точке О соответственно с радиусом rmin и с радиусом е. 
Окружность с радиусом rmin назовем начальной окружностью. По каса-
тельной к окружности с радиусом е располагается ось движения толка-
теля. На оси перемещения толкателя откладываются перемещения цен-
тра ролика А0, А1, А2 и т. д. в соответствии с графиком «S — φ» (рис. 6.10). 
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Рис. 6.10. Построение профиля кулачка  
с поступательно перемещающимся роликовым толкателем 
От точки А0 пересечения начальной окружности с осью толкателя 
откладываются углы поворота стойки и вычерчиваются положения 
оси толкателя 1, 2, 3 и т. д. в обращенном движении.
На линиях осей толкателя в обращенном движении откладываются 
от начальной окружности соответствующие перемещения А0 А1, А0 А2, 
А0 А3 и т. д. центра ролика, равные ординатам диаграммы «S — φ», если 
масштаб построения μS профиля кулачка совпадает с масштабом μS 
диаграммы «S — φ». Полученные положения центров ролика в обра-
щенном движении обозначены индексами А’1, А’2, А’3 и т. д. Плавная 
кривая, проведенная через эти точки, представляет собой теоретиче-
ский профиль кулачка.
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После выбора радиуса ролика rрол производится построение действи-
тельного профиля кулачка, который является кривой, огибающей поло-
жения ролика при движении его оси по теоретическому профилю кулачка.
Если требуется построить профиль кулачка с поступательно движу-
щимся толкателем и эксцентриситетом е = 0, то порядок построения 
профиля будет таким же, только ось толкателя будет проходить через 
центр вращения кулачка О.
Механизм с качающимся роликовым толкателем
При графическом построении профиля кулачка (рис. 6.11) пользуются 
методом обращенного движения, описанным в предыдущем параграфе. 
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Рис. 6.11. Построение теоретического профиля кулачка с коромысловым 
толкателем с роликом
В рассматриваемом случае ось А вращения толкателя АВ переме-
щается в обращенном движении по окружности радиусом r = АО, за-
нимая последовательно точки А0, А1, А2, А3 и т. д. Ближайшее к центру 
кулачка положение В0 центра ролика находится в точке пересечения 
окружности, проведенной радиусом rmin из центра О, с окружностью 
радиусом АВ, равным длине коромысла Lкор.
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Построение выполняется в масштабе μS. Положения В1, В2, В3,... 
центра ролика в его абсолютном движении откладываются от точки 
В0 по дуге окружности в соответствии с углами β поворота толкателя, 
определенными по диаграмме перемещений толкателя «β — φ».
Перемещение центра ролика В0 В1, В0 В2, В0 В3,... в обращенном дви-
жении в каждом положении толкателя откладывается от окружности 
с радиусом rmin по дугам окружностей радиусом АВ = Lкор с центрами 
соответственно в точках А1, А2, А3 и т. д. В точках В1´, В2´, В3´ и т. д. рас-
полагаются центры ролика в обращенном движении механизма.
Плавная кривая, проведенная через эти точки, представляет собой 
теоретический профиль кулачка. После выбора радиуса ролика rрол про-
изводится построение действительного профиля кулачка.
Механизм с плоским (тарельчатым) толкателем
От начального положения толкателя ОВ0, удаленного от центра ку-
лачка на расстоянии rmin, вычерчиваются положения 1, 2, 3 и т. д. оси 
толкателя и его плоской тарелки С в обращенном движении (рис. 6.12).
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Рис. 6.12. Построение профиля кулачка  
с поступательно перемещающимся плоским толкателем 
Огибающая семейства тарелок толкателя в обращенном движении 
образует действительный профиль кулачка. Размеры толкателя долж-
ны обеспечить его касание с кулачком за весь период движения. По-
строение выполнено в масштабе μS.
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7. Синтез планетарных механизмов
Частота вращения n1 входного вала, как правило, равна часто-те вращения вала двигателя. Если в задании проекта не при-
водится частота вращения двигателя, то она выбирается студентом 
из следующего ряда:
n, м –1 3000 1500 1000 750
Для передачи вращательного движения в машинах от входного вала 
к выходному часто используются передаточные зубчатые механизмы. 
Передаточным отношением механизма от его входного вала 1 к вы-
ходному валу <вых> называют отношение угловых скоростей ω или 
частот n вращения этих валов:
 u1–вых = ω1/ω вых = n1/n вых.
Планетарные зубчатые механизмы по сравнению с другими облада-
ют меньшим весом и габаритными размерами. Проектированию ука-
занных механизмов посвящен данный раздел.
Выбор схемы планетарного редуктора
При выборе схемы редуктора следует стремиться к наиболее простой 
и технологичной схеме. Если требуется осуществить большое переда-
точное отношение, а габариты передачи должны быть минимальны-
ми, используют планетарные зубчатые передачи. Наибольшее приме-
нение получили планетарные передачи, указанные в табл. 7.1.
Для силовых передач применяют схемы 1 и 2 из табл. 7.1. Редукто-
ры по схемам 3 и 4 используются в приборах из-за малого КПД.
Эффективность планетарных редукторов возрастает с увеличением 
числа «K» сателлитов благодаря снижению нагрузки на каждый рабо-
тающий зуб почти в K раз. Поэтому при проектировании редуктора 
в схему желательно вписать наибольшее число сателлитов.
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Таблица 7.1
Основные кинематические схемы планетарных редукторов 
№ 
схе-
мы 
Кинематиче-
ская схема
Формула для 
расчета переда-
точного отноше-
ния u
Рекомен-
дуемый-
диапа-
зон u
КПД планетарной пе-
редачи (формула и чис-
ленный диапазон)
1 u z
z1
3
1
1н = +
3…9
h
y
1
3
3 1
1н = - +
z
z z
η = 0,96…0,98
2 u z z
z z1
2 3
1 2
1н = + ў
7…27
h
y
1
3 2
3 2 2 1
1н = - +
z z
z z z z
η = 0,94…0,97
3
u
z z
z z1
2 3
1 2
1
1н = - ў
ж
и
з
ц
ш
ч
-
30…1500 h
y
1
3 2
3 2 2 1
1
1н = + +
й
л
к
к
щ
ы
ъ
ъ
-
z z
z z z z
η = 0,2…0,6
4
u
z z
z z1
2 3
1 2
1
1н = - ў
ж
и
з
ц
ш
ч
-
30…1500 u
z z
z z1
2 3
1 2
1
1н = - ў
ж
и
з
ц
ш
ч
-
η = 0,2…0,5
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Общий коэффициент потерь ψ, равный y y y= +еПГ Зi
N
1
, 
где ψПГ — коэффициент потерь на трение в подшипниках и масля-
ной ванне:
ψПГ = 0,015 … 0,03 (здесь N — количество центральных колес ре-
дуктора);
ψЗi — коэффициент потерь в одном зубчатом зацеплении;
ψЗi = 2,3 f [(1/z1i) + (1/z2i)]; z1i, z2i — числа зубьев колес i-го зацепления;
f — коэффициент трения в зацеплении f = 0,1…0,06.
Знак «+» применяют для внешнего зацепления, знак «–»– для вну-
треннего.
Пример 1
Дано: nдв = 1500 об/мин; nвых = 165 об/мин. Числа зубьев простой од-
ноступенчатой передачи z1 = 16; z2 = 23.
Требуется определить общее передаточное число приводного меха-
низма и выбрать схему планетарного редуктора для блок-схемы, по-
казанной на рис. 7.1.  
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Рис. 7.1. Схема приводного механизма 
Решение
Общее передаточное отношение механизма: 
 ׀ u1–вых ׀ = ׀ n1/n вых׀ = 1500/165 = 9,09 = z2/z1 ׀ uпл ׀, 
где uпл — передаточное отношение планетарного редуктора:
 |uпл| = | u1–вых| z1/z2 = 9,09·16/23 = 6,32.
По табл. 7.1 выбираем планетарный редуктор механизма по схеме 1, 
так как требуемое передаточное отношение |uпл| = 6,32 попадает в ре-
комендуемый диапазон 3 … 9.
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Подбор чисел зубьев колес планетарных передач
При подборе чисел зубьев колес и числа «K» сателлитов планетар-
ного редуктора необходимо одновременно обеспечить следующие ус‑
ловия синтеза:
•	 Условие требуемого передаточного отношения.
Зависимости передаточных отношений от чисел зубьев колес для 
различных схем редукторов приведены в табл. 7.1.
 u1Н = n1/n Н, 
где n1 — частота вращения подвижного центрального колеса 1, nН — 
частота вращения водила Н.
•	 Условие соосности, т. е. совпадения осей вращения водила Н 
и центральных колес 1 и 3.
•	 Условие соседства, гарантирующее отсутствие касания сателли-
тов друг за друга при их вращении (в редукторе размещаются K 
сателлитов).
•	 Условие сборки, позволяющее при сборке редуктора обеспечить 
попадание оси сателлита на палец водила при одновременном 
вхождении зубьев в зацепление с центральными колесами.
Заметим, что названные условия должны быть выполнены совмест-
но и точно (без округлений и приближений). Допускается только от-
клонение фактического передаточного отношения редуктора от требу-
емого. В проекте допустимую погрешность передаточного отношения 
следует принимать как 
 Δu/u = ׀ (uтр — uф)/uтр ׀ ≤ 0,03, 
где uтр — требуемое передаточное отношение; uф — фактическое пере-
даточное отношение.
При проектировании редукторов необходимо обеспечить условие 
правильного зацепления, т. е. невозможность подрезания зубьев и их ин-
терференции. Это условие выполняется для чисел зубьев колес, при-
веденных в табл. 7.2.
После подбора чисел зубьев колес планетарного редуктора опреде-
ляется КПД передаточного механизма. При этом учитываются фор-
мулы табл. 7.1.
Синтез зубчатой передачи заканчивается вычерчиванием в масшта-
бе на соответствующем листе проекта кинематической схемы механиз-
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ма в двух проекциях. Радиусы начальных окружностей колес на этой 
схеме принимаются равными радиусам делительных окружностей, 
определяемых по формуле ri = m zi /2.
Таблица 7.2 
Условие правильного зацепления в редукторах (см. табл. 7.1) 
Параметры Обозначение Величина
Число зубьев центрального 
колеса 1
z1 z1 min = 18 для схем № 1…3;
z1 = 80 …180 для схемы № 1
Число зубьев планетарных 
колес (сателлитов)
z2 min, z2´min 18
Число зубьев центрального 
колеса 3
z3 80 …180 для схем № 1…3;
17…40 для схемы № 4
Проектирование планетарного редуктора по схеме 1 
Условие обеспечения заданного передаточного отношения 
(табл. 7.1):
 u1 H = 1 + (z3/z1);  (7.1) 
условие соосности:  z2 = 0,5 (z3 –z1);  (7.2) 
условие соседства:  sin (180°/K) > (z2 + z3)/(z3 — z2);  (7.3) 
условие сборки:  (z1 + z3)/K = Ц,  (7.4) 
где Ц — целое число; K — число сателлитов.
Максимальное количество сателлитов, которое можно установить 
в планетарном редукторе из условия соседства определяется по фор-
муле 
 Kmax < 180°/arcsin {[(u1 H –2) z1 + 4] (z1 · u1 H) –1}.  (7.5) 
Условиями синтеза (7.1)… (7.4) определяется следующее соотноше-
ние между числами z зубьев колес и количеством K сателлитов.
 z1/z2/z3/Ц = 1/0,5 (u1 H –2)/(u1 H –1)/(u1 H/K).  (7.6) 
При этом z1, z2, z3, Ц — целые числа. Нумерация зубчатых колес со-
ответствует схеме 1 (табл. 7.1).
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Пример 2
Подобрать числа зубьев и количество сателлитов планетарного ре-
дуктора, схема которого представлена на рис. 7.2, при u1H = 6,3 и опре-
делить КПД редуктора.
Рис. 7.2. Кинематическая схема планетарного редуктора 
Решение
Предварительно, задав z1 = 20 из условия правильного зацепления, 
определим максимальное число Kmax сателлитов:
 Kmax < 180°/arcsin {[(u1 H – 2) z1 + 4] (z1 u1 H) –1} = 
 = 180°/arcsin {[(6,3 – 2) 20 + 4] (20 · 6,3)–1} = 3,91.
Округлим Kmax до ближайшего целого меньшего числа. Итак, мак-
симально возможное число сателлитов K = 3.
Определим число зубьев при количестве сателлитов K = 3 и пере-
даточном отношении редуктора u1 H = 6,3.
Из соотношения (7.6) имеем 
 z1/z2/z3/Ц = 1/0,5 (u1 H –2)/(u1 H –1)/(u1 H/K) = 
 = 1/0,5 (6,3 –2)/(6,3 –1)/(6,3/3) = 20/43/106/42.
Итак, z1 = 20; z2 = 43; z3 = 106; K = 3.
Эти величины чисел зубьев удовлетворяют условию правильного 
зацепления и минимальных габаритов.
Проверка полученного решения на выполнение условий синтеза 
планетарного редуктора производится по формулам (7.1)…(7.4).
Условие обеспечения требуемого передаточного отношения 
u1H ф = 1 + (z3/z1) = 1 + 106/20 = 6,3 — удовлетворяется.
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•	 Условие соосности 
z2 = 0,5 (z3 –z1) = 0,5 (106–20) = 43 — удовлетворяется.
•	 Условие соседства sin (180°/K) > (z2 + 2)/(z3 – z2): 
sin (180°/3) = 0,866 > (43 + 2)/(106 –43) = 0,714 — удовлетворяется.
•	 Условие сборки (z1+ z3)/K = (20 +106)/3 = 42 — целое, удовлет-
воряется.
Вывод: выбранные числа зубьев и количество сателлитов удовлет-
воряют всем условиям синтеза.
Коэффициент полезного действия редуктора найдем по формуле 
(см. табл. 7.1) 
 h1Н = 1 – (z3 y)/(z3 + z1), 
где h1Н — КПД редуктора при ведущем колесе 1 и ведомом водиле Н;
y — суммарный коэффициент потерь y = y ПГ + y31 + y32;
yПГ — коэффициент потерь на трение в подшипниках качения и ги-
дравлических потерь в масляной ванне:
yПГ = 0,015 … 0,03. Примем yПГ = 0,02;
y31 и y32 — коэффициенты потерь на трение в зубчатых зацеплениях;
y3i =2,3 f [(1/z1i) ± (1/z2i)], 
здесь f — коэффициент трения в зацеплении.
Для расчетов примем f = 0,08; z1i и z2i — соответственно число зубьев 
шестерни и колеса в i -м зацеплении.
Знак <+> ставят при расчете потерь во внешнем зацеплении, знак 
<–> ставят во внутреннем зацеплении.
Таким образом, имеем 
 y = 0,02 + 2,3·0,08 (1/z1+ 1/z2) + 2,3·0,08 (1/z2–1/z3)= 
 = 0,02 + 2,3·0,08 [(1/20)+ (1/43)] + 2,3·0,08 [(1/43) — (1/106)] = 0,036.
КПД планетарного редуктора:
 h1Н = 1 – (106·0,036)/(106 + 20) = 0,97.
Ответ: h = 0,97; z1 = 20; z2 = 43; z3 = 106; K = 3; U1 Н = 6,3.
Проектирование планетарного редуктора по схеме 2 
Условия синтеза рассматриваемого механизма (табл. 7.1).
Примем модули всех зубчатых колес редуктора одинаковыми, а ко-
леса нулевыми, т. е. нарезанными без смещения.
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Условие обеспечения требуемого передаточного отношения 
 u1 Н = 1+ (z2 z3)/(z1 z2´);
•	 условие соседства 
 sin (180°/K) > (z2 + 2)/(z1 + z2) и sin (180°/K) > (z2’ + 2)/(z3 — z2’);
•	 условие сборки:
 [z3 — (z1 z2’)/z2]/K = Ц — целое;
•	 условие соосности 
 z1 + z2 = z3 – z2’.
Из условия соседства получим 
 Kmax = 180°/arcsin [(|u1–2 | + 2/z1)/(1 + |u1–2 |)].
В первом приближении примем u1–2 ≈ |u1H| 0,5–1.
Из условий синтеза определяется следующее соотношение между 
числами зубьев колес редуктора:
z1/z2/z2’/z3/Ц = 1/(e – 1)/[e (e – 1)/(u1H — e)]/ 
 /[e (u1H — 1)/(u1H – e)]/{e (u1H – 2)/[K (u1H – e)]}.  (7.7) 
Величина e определяется из неравенства 
 е ≤ (1+2/z2min)/[1 — sin (180o/K)+ (2/z2min)] 
и округляется в сторону уменьшения до простой дроби.
Пример 3
Подобрать числа зубьев и число K сателлитов планетарного редук-
тора по схеме 2, табл. 7.1 (рис. 7.3) при u1H = 15.
Рис. 7.3. Кинематическая схема зубчатого механизма 
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Решение 
В соответствии с условием правильного зацепления принимаем 
z2 min = 20; z1 = 20:
 u1–2 ≈ |u1H| 0,5–1 = 15 0,5–1 = 2,87;
 Kmax = 1800/arcsin [(|u1–2 | +2/z1)/(1+|u1–2 |)] = 
 = 180°/arcsin [2,87 + (2/20))/(1+2,87)] = 180°/50,14° = 3,59.
Принимаем число сателлитов K = 3.
Определим величину e из неравенства 
 e ≤ (1+ 2/z2min)/[1– sin (180o/K)+ (2/z2min)] = 
 = (1+2/20) [1+ (2/20) — sin (180o/3)] = 4,7.
Принимаем e = 4.
В соответствии с формулой (7.7) составим соотношение чисел зу-
бьев колес:
z1/z2/z2´/z3/Ц = 1/(e – 1)/[e (e – 1)/(u1H – e)]/ 
[e (u1H – 1)/(u1H – e)]/{e (u1H – 2)/[K (u1H – e)]}= 
= 1/(4 – 1)/[4 · (4 – 1)/(15 – 4)]/ 
[4 (15 – 1)/(15 – 4)]/{4 (15 – 2)/[3 (15 – 4)]} = 
 = 1/3/(12/11)/(56/11)/(52/33) = 33/99/36/168/52.
Итак, K = 3; z1 = 33; z2 = 99; z2´ = 36; z3 = 168.
Проверка условий синтеза планетарного редуктора
Указанные числа зубьев удовлетворяют условию правильного за-
цепления (см. табл. 6.2).
•	 Условие обеспечения передаточного отношения 
u1H = 1 + (z2 z3/z1 z2′) = 1 + (99 · 168/33·36) = 15 — удовлетворяется.
•	 Условие соосности 
z1+ z2 = z3 – z3¢; 33 + 99=168 – 36 — удовлетворяется.
•	 Условие соседства 
sin (180°/K) > (z2 + 2)/(z1 + z2) и sin (180°/K) > (z2’ + 2)/(z3 — z2’);
sin (180°/3) > (99 + 2)/(33 +99), т. е. 0,866 > 0,765 и 
sin (180°/3) > (36 + 2)/(168 – 36), т. е. 0,866 > 0,288 — удовлетворяется.
•	 Условие сборки 
[z3 — (z1 z2´)/z2]/K = Ц, где Ц — целое число, 
[168 — (33 · 36)/99]/3 = 52, т. е. условие сборки удовлетворяется.
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Вывод: выбранные числа зубьев и число сателлитов удовлетворяют 
всем условиям синтеза.
Коэффициент потерь на трение в подшипниках и масляной ванне 
планетарного редуктора:
 y = yПГ + y31 + y32 = 0,03 + 2,3 f (z1– 1 + z2– 1) + 2,3 f (z2΄– 1 — z3– 1).
Принимая коэффициент трения f = 0,08 и подставляя в формулу 
численные значения, получим 
y = 0,03 + 2,3 · 0,08 (33– 1 + 99– 1) + 2,3 · 0,08 (36– 1 – 168– 1) = 0,0414.
Коэффициент полезного действия редуктора найдем по формуле 
(см. табл. 7.1, схема 2):
 η1Н = 1 — [(z2 z3 y)/(z2 z3 — z1 z2´)] = 
 = 1– [(99 · 168 · 0,0414)/(99· 168 – 33 · 36)] = 0,954.
Ответ: z1= 33; z2= 99; z2´= 36; z3= 168; K= 3; u1 Н= 15; h1 Н= 0,954.
Последовательность выполнения синтеза  
планетарного зубчатого механизма
1. Определим общее передаточное число передачи от двигателя к кри-
вошипу.
2. Определим общее передаточное число планетарного редуктора 
и по табл. 7.1 выберем схему планетарного механизма.
Для силовых передач обычно используется схема 1 или 2. Возможно 
последовательное соединение двух планетарных редукторов по схеме 1.
3. Используя примеры главы 7, определяем количество сателлитов, 
а также числа зубьев всех колес, обеспечивающих требуемое передаточ-
ное число планетарного редуктора и дополнительных условий синтеза.
В пояснительной записке приводятся все необходимые расчеты пе-
редачи; таблица результатов расчета, включающая числа зубьев колес 
и количество сателлитов; кинематическая схема спроектированной 
передачи, изображаемая в масштабе и включающая последовательно 
соединенные планетарный и рядный механизмы.
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Приложение 1
Состав проекта
Цель проектирования — научить студентов применению мето-дов проектирования и исследования механизмов для решения 
практических инженерных задач.
В состав проекта входят текстовые и графические материалы. Вся 
графическая часть проекта может быть выполнена на компьютере или 
в карандаше на плотной бумаге в соответствии с правилами машино-
строительного черчения и всех требований ГОСТа (размер листа, ус-
ловные обозначения, шрифт и т. д.). На всех планах и графиках долж-
ны быть указаны масштабные коэффициенты. Масштабы построений 
следует подбирать так, чтобы на листе не оставалось неиспользован-
ного места. Все вспомогательные построения сохраняются. Плохо 
оформленные чертежи к защите не принимаются.
Текстовой материал оформляется в виде расчетно-пояснительной 
записки (в дальнейшем — пояснительная записка).
Тема проекта
Кинематический и динамический анализ и синтез механизмов тех-
нологической машины или машины двигателя (указывается наимено-
вание конкретной машины, например строгального станка).
Объем проекта
Проект состоит из четырех листов графического материала и поясни-
тельной записки и включает рассмотрение следующих разделов курса:
•	 структурный анализ рычажного механизма;
•	 кинематический синтез рычажного механизма;
•	 кинематический анализ рычажного механизма;
•	 кинетостатический анализ рычажного механизма;
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•	 синтез зубчатого передаточного механизма и эвольвентного зуб-
чатого зацепления;
•	 синтез кулачкового механизма.
Требования к оформлению пояснительной записки
Пояснительная записка должна в краткой и четкой форме раскры-
вать замысел проекта. Терминология должна быть единой, соответ-
ствовать установленной стандартами и общепринятой в технической 
литературе.
Пояснительная записка к проекту подписывается сначала студен-
том, затем руководителем проекта.
Пояснительная записка должна быть либо сброшюрована, либо 
оформлена в твердую обложку. В последнем случае листы записки 
должны быть скреплены.
В общем случае пояснительная записка должна содержать:
•	 титульный лист;
•	 задание на проектирование, подписанное руководителем;
•	 содержание (оглавление);
•	 введение;
•	 основную часть;
•	 заключение;
•	 список использованных источников.
Содержание (оглавление) начинается с введения и включает основ-
ную часть, заключение, список использованных источников и прило-
жения. В содержании должны быть указаны наименования всех разде-
лов, подразделов, пунктов (если они имеют наименование) основной 
части и номера страниц, на которых размещается начало структурных 
частей проекта.
Листы пояснительной записки выполняются без оформления рам-
ки с соблюдением следующих размеров полей: левое, верхнее и ниж-
нее — 20 мм, правое — 10 мм.
Текст основной части пояснительной записки делят на разделы, 
подразделы, пункты, подпункты.
Страницы пояснительной записки нумеруют арабскими цифра-
ми, соблюдая сквозную нумерацию по всему тексту записки, включая 
приложения. Титульный лист и задание на проектирование включают 
в общую нумерацию пояснительной записки. Номер страницы на них 
не ставят. Разделы должны иметь порядковую нумерацию в пределах 
всей основной части и обозначаться арабскими цифрами без точки.
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Все иллюстрирующие материалы пояснительной записки (рисун-
ки, схемы, диаграммы, графики и т. п.) называют рисунками. Рисун-
ки обозначают словом «рис.» и нумеруют последовательно арабскими 
цифрами. Все рисунки выполняют карандашом или одноцветной па-
стой (черной, синей, фиолетовой) на листах пояснительной записки. 
Иллюстрации должны быть расположены так, чтобы их было удобно 
рассматривать без поворота или с поворотом по часовой стрелке. Ил-
люстрации располагают после первой ссылки на них. Иллюстрации 
должны иметь наименование.
Таблицы нумеруют последовательно арабскими цифрами. Номер 
со словом «таблица» размещают над таблицей без абзацного отступа. 
При переносе части таблицы на другой лист слово «таблица» и но-
мер указывают один раз слева над первой частью таблицы. Над други-
ми частями слева без абзацного отступа пишут слово «продолжение» 
и указывают номер таблицы. Например: «Продолжение таблицы 1.2».
В формулах следует применять общепринятые обозначения. Пояс-
нение значений символов и числовых коэффициентов следует при-
водить непосредственно под формулой в той же последовательности, 
в какой они даны в формуле. Значение каждого символа и числово-
го коэффициента дают с новой строки и после запятой указывают его 
размерность. Первую строку пояснения начинают со слова «где» без 
двоеточия после него.
После формулы, записанной в общем виде, в нее подставляют чис-
ловые значения входящих параметров и приводят результаты вычис-
ления с обязательным указанием размерности полученной величины. 
Если необходимо указать численные значения входящих в формулу ве-
личин, то расшифровку величин приводят в скобках при расшифров-
ке соответствующего символа.
Уравнения и формулы следует выделять из текста в отдельную стро-
ку. Если уравнение не помещается в одну строку, оно должно быть пе-
ренесено после знака равенства (=) или после знаков плюс (+), ми-
нус (–), умножения (×), причем знаки равенства и действий пишутся 
на обеих строках.
В документе следует применять стандартизованные единицы фи-
зических величин, их наименования и обозначения в соответствии 
с ГОСТ 8.417.
Ссылки на источники приводят в тексте, указывая их порядковый 
номер по списку использованных источников и выделяя квадратны-
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ми скобками. Например: «… [5]» (книга, статья и т. п., имеющая в спи-
ске использованных источников порядковый номер 5).
Во Введении указывается принцип действия и назначение машины 
и ее механизмов, рассматриваемых в проекте. Перечисляются задачи, 
решаемые в проекте и цель решения этих задач.
В Заключении указываются основные выводы, полученные в про-
екте:
•	 обеспечивают ли заданные длины звеньев условие существова-
ния кривошипа и условия оптимальной передачи сил? Если нет, 
то какие решения приняты проектантом;
•	 как соотносятся силы инерции с силами внешнего сопротив-
ления;
•	 качественные показатели спроектированного зубчатого меха-
низма и зацепления;
•	 основные геометрические параметры и фактические предель-
ные значения углов передачи спроектированного кулачково-
го механизма.
Защита проекта 
Выполненный проект представляется на защиту. Защита проекта 
представляет собой обоснование правильности полученных решений, 
зачет по теоретическому материалу, использованному при выполне-
нии проекта. Кроме того, при защите учитывается качество графиче-
ских работ, пояснительной записки и ритмичность работы студента 
над проектом.
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Приложение 2
Пример выполнения расчетно-пояснительной записки
Задание на проектирование
Наименование машины: пресс брикетирования стружки.
Кинематические схемы механизмов толкателя показаны 
на рис. П. 2.1 …П. 2.3. Диаграмма технологической силы, действующей 
на ползун D, изображена на рис. П. 2.4. Диаграмма аналогов ускоре-
ний толкателя кулачкового механизма показана на рис. П. 2.5. Размеры 
и массы звеньев рычажного механизма указаны в табл. П. 2.1. Техно-
логическое усилие, действующее на ползун D при рабочем ходе, рав-
но F = 4300 Н. При холостом ходе ползуна D усилие F=0 (рис. П. 2.4).
 
О1 
О2 
А 
В 
С 
D 
a 
b  
c  
ω 
Рис. П.2.1. Кинематическая схема рычажного механизма 
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Рис. П.2.2. Кинематическая схема приводного механизма 
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Рис. П.2.3. Кинематическая схема кулачкового механизма 
Таблица П.2.1 
Исходные данные для проекта 
Наименование параметра Обозначение 
и величина
Длина кривошипа О1 А, м LО А1 0 1= ,
Длина шатуна АВ, м LAB = 0,4
Длина коромысла О2 В, м LО В2 0 3= ,
Длина коромысла О2 С, м LО С2 0 5= ,
а, м 0,4
b, м 0,3
c, м 0,2
Длина шатуна CD, м LCD = 0,5
Масса кривошипа О1 А, кг m1 = 25,1
Масса шатуна АВ, кг m2 = 8,4
Масса коромысла О2 С, кг m3 = 9,95
Масса шатуна CD, кг m4 = 10,2
Масса ползуна D, кг m5 = 40,5
Моменты инерции звеньев ISi относительно их центров 
тяжести, кг·м 2
Центры тяжести звеньев, обозначенные буквой S, рас-
положены на серединах длин звеньев
IS1=0,0209
IS2=0,132
IS3=0,106
IS4=1,264
Частота вращения О1 А, мин-1 n1 = nO A1 = 200 
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Наименование параметра Обозначение 
и величина
Числа зубьев и модуль зубчатых колес рядной зубчатой 
передачи
z4 = 12
z5 = 18
m = 10 мм 
Частота вращения электродвигателя, мин –1 nдв =1500
Ход толкателя Sмах = 0,01 м
Фазовые углы поворота кулачка φу= 75˚
φс = 75˚
φв = 0˚
Допустимый угол передачи движения кулачкового ме-
ханизма 
γмин = 60˚
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Рис. П. 2.4. Диаграмма силы  
прессования, действующей  
на ползун D
Рис. П. 2.5. Диаграмма аналогов 
ускорений толкателя кулачкового 
механизма
Введение
Пресс брикетирования стружки приводится в движение асинхрон-
ным электродвигателем, вал которого вращается с синхронной ско-
ростью nc = 750 мин–1. С помощью понижающей зубчатой передачи 
движение от двигателя передается кривошипу рычажного механизма, 
вращающемуся с частотой вращения n1 = nO A1 = 30 мин
–1.
Рычажный механизм преобразовывает вращение кривошипа ОА 
в возвратно поступательное движение ползуна D. Слева от ползуна 
расположена рабочая зона пресса. Справа рабочая зона ограничена 
стенкой. Когда ползун находится в крайнем левом положении, в ра-
бочую зону поступает пакет со стружкой.
Окончание табл. П.2.1
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Перемещаясь вправо, ползун прессует стружку, превращая ее в бри-
кет. При движении ползуна влево (холостой ход) брикет удалятся из ра-
бочей зоны с помощью кулачкового механизма, а на его место пода-
ется новый пакет со стружкой.
В настоящем проекте необходимо решить следующие задачи:
•	 Произвести структурный анализ рычажного механизма.
•	 Построить в масштабе планы механизма в восьми … двенадца-
ти положениях.
•	 Проверить работоспособность рычажного механизма по усло-
вию существования кривошипа и благоприятной передачи сил 
в механизме. Если указанные условия не выполняются, то сле-
дует изменить длины звеньев в задании на проект.
•	 Произвести кинематический анализ рычажного механизма ме-
тодом планов скоростей и ускорений и методом кинематиче-
ских диаграмм. Планы скоростей выполняются для всех положе-
ний механизма. Планы ускорений — для двух положений: одно 
на рабочем ходе машины; другое соответствует крайнему поло-
жению выходного звена механизма.
•	 Определить реакции во всех кинематических парах рычажного 
механизма для его положения на рабочем ходе.
•	 Произвести синтез эвольвентного зубчатого зацепления по за-
данным условиям.
•	 Выполнить синтез заданного кулачкового механизма.
•	 Произвести синтез зубчатого планетарного механизма.
Структурный и кинематический анализ рычажного механизма
Целью кинематического анализа является определение взаимного 
положения звеньев механизма, а также скоростей и ускорений его зве-
ньев. Графическое решение этих задач представлено в примерах вы-
полнения листов проекта.
Структурный анализ рычажного механизма
Кинематическая схема рычажного механизма показана на рис. П. 2.1.
Механизм плоский рычажный.
Для этого механизма n = 5; p5 = 7; p4 = 0.
Степень подвижности плоского механизма определяется по фор-
муле П. Л. Чебышева:
 W = 3 n – 2 p5 – p4 = 3·5 – 2 · 7 – 0 = 1, 
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где n — число подвижных звеньев; p5 — число пар пятого класса; p4 — 
число пар четвертого класса.
Согласно полученному результату для определенности движения 
всех звеньев механизма необходимо иметь одно входное звено.
Разложение механизма на группы Ассура показано на рис. П.2.6.
  а   б   в
 
Рис. П.2.6. Строение механизма:
а — группа Ассура 2-го класса 2-го вида 2-го порядка; б — группа Ассура 2-го класса 
1-го вида 2-го порядка; в — механизм 1-го класса или группа начальных звеньев 
Вывод: рассматриваемый механизм является механизмом 2-го класса.
Построение положений звеньев
Задача о положениях звеньев решается на первом листе проекта гра-
фически путем построения кинематической схемы механизма в две-
надцати положениях механизма. На плане механизма отобразим вход-
ное звено О1 А отрезком длиной 25 мм.
Масштабный коэффициент планов механизма 
 k
L
О АS
О А= = =1
1
0 1
25
0 004
( )
,
, м/мм.  
Из выполненного построения видно, что начальное звено О1 А со-
вершает полный оборот относительно точки О1.
Во всех положениях механизма углы давления α действия ведущих 
звеньев на ведомые не превышают допустимых значений. В частно-
сти, максимальный по модулю угол давления шатуна 4 на ползун 5 
| α max.4–5 | = 7˚, угол давления шатуна 2 на коромысло | α max.2–3 | = 17˚. Эти 
величины значительно меньше допускаемых углов давления.
Для звеньев, входящих в поступательные кинематические пары, 
[α max.4–5] = 30˚. Для звеньев, входящих только во вращательные пары, 
[αmax.2–3] = 45˚.
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Так как условия существования кривошипа и благоприятной пе-
редачи сил в механизме выполнены, длины звеньев оставляем неиз-
менными.
Определение скоростей звеньев механизма
Для примера рассмотрим 2‑е положение механизма.
Средняя угловая скорость начального звена О1А
w
p
1
1
30
3 14 200
30
21=
Ч
=
Ч
=
nО А , с.1  
Скорость точки А:

V O AA ^ 1 ; V LА O A= Ч = Ч =w1 1 21 0 1 2 1, , / .м с  
Скорости остальных точек механизма находим путем построения 
плана скоростей. Принимаем длину отрезка (pva), изображающего ана-
лог скорости 

VA  точки А, равной 105 мм.
Тогда масштабный коэффициент плана аналогов скоростей 
k
V
p aV
A= = = Ч( )
( )
,
, .
v
м/ с мм
2 1
105
0 02  
Рассматривая движение точки В вместе с точками А и О2 (перенос-
ное движение) и относительно этих точек, получим векторные урав-
нения для построения скорости этой точки:
    
V V V V V VB A BA B O BO= + = +; 2 2 .
 
V V BA V BOO BA BO2 20 2= ^ ^; ; .  
Величина (модуль) скорости точки В:
VB = (PVb)kV  = 77 · 0,02 = 1,54 м/с.
Аналог скорости точки С коромысла определяем с помощью тео-
ремы подобия 
( )
( )
p c
p b
L
L
CO
BO
v
v
= 2
2
, откуда р с p b
L
Lv v
CO
BO
= = Ч =( )
,
,
, .2
2
77
0 5
0 3
128 3мм  
Итак, V p c kС = = Ч =( ) , , ,v v' м/c.128 3 0 02 2 57  
Векторные уравнения для нахождения аналога скорости точки D 
имеют следующий вид:
     
V V V V V VD C DC D D DDх х= + = +; .
где 

VDX =0 — аналог скорости точки, принадлежащей неподвижной 
направляющей х‑х ползуна D;
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V DCDC ^ ;  

V x xDD х || - .
Скорость точки D: V p d kD V= = Ч =( ) , ,v м.127 0 02 2 54  
Определение угловых скоростей звеньев:
ω1 = 21 с–1;
w2
159 0 02
0 4
2 95= = =
Ч
= -
V
L
ab k
L
AB
AB AB
( ) ,
,
, ;v с  
w3
1
2
1 54
0 3
5 13= = = -
V
L
B
BO
,
,
, ;с  
w4
22 0 02
0 5
0 88= = =
Ч
=
V
L
cd k
L
DC
DC DC
( ) ,
,
, .v 1с  
Направление угловой скорости ω2 определяем по относительной 
линейной скорости. Например, если в положении 2 к точке B прило-
жить вектор 

V BA, то звено АВ будет вращаться относительно точки 
А по часовой стрелке. Поэтому ω2 направлена также по часовой стрел-
ке. Направление аналогов угловых скоростей остальных звеньев оты-
скивается аналогично.
На основании планов скоростей составляется таблица скоростей 
точек и угловых скоростей звеньев (табл. П. 2.2) для всех положений 
механизма.
Таблица П.2.2 
Линейные скорости V точек и угловые скорости ω звеньев механизма  
в положении 2 
Пара-
метры
Точки Звенья
А В С D О1 А АВ О2 ВС CD
Пол-
зун D
V, м/с 2,1 1,54 2,56 2,54 – – – – –
ω, с–1 – – – –  (ω1)21
 (ω2)
2,59
 (ω3)
5,13
 (ω4)
0,88 0
Определение ускорений звеньев механизма
Ускорение точки А:
  
a a aAO
n
AO= +1 1
t , 
где аАОn 1 — нормальное (центростремительное) ускорение точки А от-
носительно точки О1, направленное вдоль звена О1 А к центру О1 отно-
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t – тангенциальное ускорение точки А отно-
сительно точки О1, направленное перпендикулярно звену О1 А.
аАО
n
1
= ω 21 LOA = 2,12 · 0,1 = 44,1 м/с 2.
aAO1
t = ε1 LOA = 0.
Принимаем длину отрезка ра а´, изображающего вектор ускорения точ-
ки А, равной 88 мм. Тогда масштабный коэффициент плана ускорений 
ka = a nAO/pa a n = 44,1/88 ≈ 0,5 м/(с 2 · мм).
Рассматривая движение точки В вместе с точками А и О2 (перенос-
ное движение) и относительно этих точек, получим векторные урав-
нения для построения ускорения точки:
a a a a
a a a a
B A BA
n
BA
B O BO BO
       
     
= + +
= + +
t ;
2 2 2
t
 
.
м
н
п
оп
 
Первое уравнение аBAn ║ АВ; a ВАBAt
 
^ ;
а nВА = ω 22 LАВ = 2,59 2 · 0,4 = 2,68 м/с 2.
Графическое изображение вектора нормального ускорения аnBA 
на плане ускорений, равное отрезку anBA, определяется по формуле 
anBA = а nВА/ka = 2,68/0,5 = 5,4 мм.
Второе уравнение aO2 = 0; 

║ВО2; 

aτВО2 ^  ВО2;
а nВО2 = ω
 2
3 LВО2 = 5,13
 2·0,3 = 7,9 м/с 2.
Графическое изображение нормального ускорения anBO2 определим 
по формуле anBО2 = а 
n
ВО2/ka = 7,9/0,5 = 15,8 мм.
Величина (модуль) ускорения точки В:
аВ = (ра b) ka = 59 · 0,5 = 29,5 м/с 2.
Ускорение точки С коромысла определяем по теореме подобия:
a
a
p c
p b
L
L
СO
BO
a
a
CO
BO
2
2
2
2
= =
( )
( )
,  
откуда (ра с) = (ра b) LСО2/LВО2 = 59 · 0,5/0,3 = 98,3 мм. 
Абсолютное ускорение точки С:
аС = (ра с) ka = 98,3 · 0,5 = 49,2 м/с 2.
Векторные уравнения для нахождения ускорения точки D:
       
     
a a a a
a a а
D C DC
n
DC
D Dx DD
k
x
= + +
= + +
t ;
aDD
r
x
,
м
н
п
оп
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где a nDC ║DC; а nDC = ω 24 LDC = 0,88 2·0,5 = 0,387 м/с 2.

a DCDC
t ^  
Графическое изображение нормального ускорения а nDC:
anDC = а nDC/ka = 0,387/0,5 ≈ 0,8 мм;

a Dx= 0; 

a kDDx= 0; 

a rDDx ║ хх.
Абсолютное ускорение точки D:
аD = (ра d) ka = 101 · 0,5 = 50,5 м/с 2.
Определение ускорений центров тяжести звеньев производится 
с помощью теоремы подобия, м/с 2:
аS1 = (ра S1) ka = 44 · 0,5 = 22, 
аS2 = (ра S2) ka = 67 · 0,5 = 33,5, 
аS3 = (ра S3) ka = 51 · 0,5 = 25,5, 
аS4 = (ра S4) ka = 101 ·0,5 = 50,5.
аS5 = аD = 50,5 м/с 2.
Определение модулей угловых ускорений звеньев механизма, с–2:
w
t
2
73 0 5
0 4
91 2= = =
Ч
=
a
L
n b k
L
BA
BA
BA a
BA
( ) ,
,
, ,  
w
t
3
2
2
2
2
58 0 5
0 3
96 7= = =
Ч
=
a
L
n b k
L
BO
BO
BO a
BO
( ) ,
,
, ,  w
t
4
8 0 5
0 5
8= = =
Ч
=
a
L
n d k
L
DC
DC
DC a
DC
( ) ,
,
,  
ε5 = 0, так как звено 5 совершает только поступательное движение.
Для определения направления углового ускорения ε2 переносим 
вектор aBAt в точку В. Угловое ускорение ε2 направлено против враще-
ния стрелки часов.
Направления угловых ускорений остальных звеньев отыскивают-
ся аналогично. Ускорения точек и звеньев механизма во 2-м положе-
нии механизма приведены ниже.
Линейные ускорения а точек механизма в положении 2 
Ускоре-
ния
Точки
А В С D S1 S2 S3 S4 S5
а, м/с 2 44,1 29,5 49,2 50,5 22 33,5 23,5 50,5 50,5
Угловые ускорения ε звеньев механизма в положении 2 
Угловые 
ускорения
Звенья
О1 А АВ ВО2 СD
ε, с–2 0 91,2 96,7 8
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Кинематический анализ методом графического диффе-
ренцирования
Этим методом определим скорость выходного звена — ползуна 
D. Сначала строим диаграмму «SD — t » перемещений ползуна D в функ-
ции от времени. Диаграмму «VD — t » скорость как функция времени 
строим методом графического дифференцирования. При построении 
графика «SD — t » применим масштаб kS = 0,044 м/мм.
Время одного оборота кривошипа О1 А: T nO A
= = =
60 60
200
0 3
1
, c.  
Вычислим масштабные коэффициенты:
масштаб времени k T
Lt
= = =
0 3
145
0 0021
,
, /c мм ,  
где L=145 мм — графическое отображение по оси абсцисс времени 
Т на диаграмме «VD — t ».
Масштаб скорости k k
k HV
S
t
=
Ч
=
Ч
=
Ч
0 004
0 0021 25
0 00768
,
,
, .
м
с мм
 
Здесь Н — расстояние, отложенное вдоль оси абсцисс влево от на-
чала координат до точки Р графика «VD — t ».
Для второго положения механизма скорость точки D по диаграм-
ме «VD — t »:
VD = V2 граф kV = 32·0,00768 = 2,46 м/с, 
где V2 граф — ордината графика «VD — t », в мм, в положении 2-го ме-
ханизма.
В табл. П. 2.5 приведены величины скорости точки D, вычислен-
ные из планов скоростей и из кинематической диаграммы «VD — t » 
для всех положений механизма 
Таблица П. 2.5 
Скорости точки D, вычисленные из планов скоростей  
и из кинематической диаграммы «VD — t » (м/с) 
VD Положения механизма
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Из пла-
на V
1,4 2,54 3,7 3,86 2,37 0 2,2 3,47 3,86 2,9 1,6 0
Из
«VD — t »
1,3 2,5 3,6 3,7 2,5 0 2,1 3,5 3,9 2,8 1,5 0
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Силовой расчет рычажного механизма
Задачей этого раздела проекта является определение сил, действу-
ющих на звенья механизма, реакций во всех кинематических парах 
и величины уравновешивающей силы (момента) на начальном звене 
механизма для положений механизма, указанных преподавателем. Ре-
шение названных задач необходимо для проведения прочностных рас-
четов звеньев и элементов кинематических пар механизма.
Определение сил,  действующих на звенья механизма
Сила тяжести звеньев, Н:
G m g
G m g
1 1
2 2
25 1 9 81 246 2
8 4 9 81 82 4
= = Ч =
= = Ч =
, , , ,
, , , ,
 
G m g
G m g
G m g
3 3
4 4
5 5
9 95 9 81 97 6
10 2 9 81 100
40 5 9 8
= = Ч =
= = Ч =
= = Ч
, , , ,
, ,
, ,
,
1 397 3= , .
 
Сила сопротивления перемещению ползуна, направленная в про-
тивоположную сторону скорости, F = 4300 H.
Величины сил инерции, H:
ФИ1 = m1aS1 = 25,1·22 = 552,2,
ФИ2 = m2aS2 = 8,4·33,5 = 281,4,
ФИ3 = m3aS3 = 9,95·23,5 = 233,8,
ФИ4 = m4aS4 = 10,2·50,5 = 515,
ФИ5 = m5aS5 = 40,5·50,5 = 2045.
Эти силы прикладываем к центрам тяжести соответствующих зве-
ньев и направляем в сторону, противоположную вектору ускорения 
центра тяжести.
Моменты от сил инерции звеньев, Н·м:
MИ1 = IS1ε1 = 0,0209·0 = 0, 
МИ2 = IS2ε2 = 0,132·91,2 = 12,0, 
МИ3 = IS3ε3 = 0,1062·96,7 = 10,3, 
МИ4 = IS4ε4 = 1,234·8 = 9,9.
Определение реакций в кинематических парах и урав-
новешивающей силы
Силовой расчет механизма начинаем с группы Ассура CD–D, наиболее 
удаленной от входного звена О1 А. На звенья этой группы действуют из-
вестные по величине и направлению силы веса G4 и G5, силы инерции 
ФИ4 и ФИ5, момент МИ4 от сил инерции и технологическое усилие F.
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Эту группу Ассура освобождаем от связей и вместо них приклады-
ваем в паре С реакцию 

R3 4- , а в паре D — реакцию 

R0 5- . Обе реакции 
не известны по величине. Реакция 

R0 5-  направлена перпендикуляр-
но направляющей хх ползуна D. Реакция 

R3 4-  неизвестна по направ-
лению.
Реакцию 

R3 4-  раскладываем на две взаимно перпендикулярные со-
ставляющие R34t ^CD и Rn34 ║CD.
Запишем уравнение моментов всех сил, действующих на звено 4 от-
носительно точки D:
 SM R L h k G hk MD з CD S S( . ) .в И4 И4Ф4 34 2 4 1 0= - + + + =t  
Откуда 
R
h k G hk M
L
S S
CD
34
2 4 1 515 3 5 0 005 100 50 0 005 9 9
0
t =
+ +
=
Ч Ч + Ч Ч +ФИ4 И4 , , , ,
,
, .
5
87 8= Н
Далее, приняв масштаб сил kF = 20Н мм , строим план сил по вектор-
ному уравнению 
 S
   

  
F R G G F R Rn( ) .гр. Ассура И4 И5Ф Ф= + + + + + + + =34 4 5 05 34 0
t  
Из плана сил находим величины и направления сил 

Rn31  и 

R05 , а так-
же полную реакцию в паре С: 
  
R R Rn34 34 34= +
t .
Для того чтобы отыскать реакцию 

R45 во вращательной кинематиче-
ской паре D, рассмотрим равновесие всех сил, действующих на звено 5:
 S
 

  
F G F R R( ) .зв.5 И5Ф= + + + + =5 05 45 0  
Учитывая масштабный коэффициент плана сил kF = 20 Н/мм, на-
ходим модули векторов R 34 = 6850 Н, R 05 = 530 Н, R 45 = 6350 Н.
Переходим к силовому расчету группы Ассура 2‑го класса 1‑го вида, 
образованного звеньями АВ и СО2. Реакцию 

R1 2-  раскладываем на 

R1 2-
t
^  АВ и 

Rn1 2- || АВ. Аналогично реакцию 

R0 3-  разложим на 

R0 3-
t ^  ВО2 
и 

Rn0 3- || ВО2.
Составим уравнение моментов всех сил, действующих на звено 3 от-
носительно точки В:
 M R L R h k h k G h k MB BO S S S(зв.3) .е = - + - - =03 43 5 4 3 22 0t ФИ3 И3  
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Откуда 
 
R
R h k h k G h k M
L
S S S
BO
03
43 5 4 3 2 3
2
6850 39 0 005 233 8 1
t =
- + +
=
=
Ч Ч - Ч
ФИ3 И
, , 0 0 005 97 6 2 0 005 10 3
0 3
4451
Ч + Ч Ч +
=
, , , ,
,
Н.
 
Составим уравнение моментов всех сил, действующих на звено 2 от-
носительно точки В:
 М R L h k G hk MB AB S S(зв.2) .е = - + - =12 3 2 1 0t ФИ2 И2  
Откуда 
 
R
h k G hk M
L
S S
AB
12
3 2 1
281 4 18 0 005 82 4 34 0 005 1
t =
- +
=
=
Ч Ч - Ч Ч +
ФИ2 И2
, , , , 2
0 4
58 2
.
,= Н.
 
Задавшись масштабом kF = 35H мм , строим план сил для всей груп-
пы Ассура АВ–СО2 согласно векторному уравнению 
 S
  
      
F R R G G R R Rn(гр.Ассура) И3 И2Ф Ф= + + + + + + + +03 43 3 2 12 12
t t
03 0
n = .  
Из плана сил находим величины и направления сил 

Rn1 2-  и 

Rn0 3- , 
а также полные реакции в кинематических парах А и О2.
 

R0 3- = 

Rn0 3- + 

R0 3-
t . 

R1 2- = 

R1 2-
t + 

Rn1 2- .
Для того чтобы отыскать реакцию 

R32 во вращательной паре В, рас-
смотрим равновесие всех сил, действующих на звено 2:
 S
  


F R G Rзв.2 И2Ф= + + + =12 2 32 0.  
Учитывая масштабный коэффициент плана сил kF = 35 Н/мм, на-
ходим модули векторов R 12 = 11500 Н, R 03 = 4750 Н, R 32 = 10300 Н.
Силовой расчет входного звена О 1 А механизма
На звено О1 А, кроме реакций R21 в шарнире А и R01 в шарнире О1, 
силы веса кривошипа G1, действует также уравновешивающая сила FУР.
Уравновешивающая сила является реальной силой действия частей 
машины не рассматриваемых в силовом расчете на звено О1 А. В на-
шем случае она действует в полюсе зацепления со стороны зубчатого 
колеса 4 на колесо 5 и направлена под углом 70˚ к линии центров ко-
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лес. Расстояние от полюса зацепления до оси вращения О1 кривоши-
па О1 А примерно равно радиусу r5 делительной окружности колеса 5.
 r5 = m z5/2 = 10·18/2 = 90 мм.
На чертеже начального звена с учетом масштабного коэффициен-
та изобразим длину кривошипа О1 А и делительную окружность с ра-
диусом r5 и уравновешивающую силу.
Величину уравновешивающей силы находим из условия равнове-
сия моментов сил, действующих на звено О1 А:
 М F h R h G hО1 1 21 3 1 1 0( ) УР .зв. у= - + + =е  
Откуда 
 F R h G h hур у= + = Ч + Ч =( ) / ( ) / Н .21 3 1 1 11500 24 246 8 25 11119  
Для определения реакции в кинематической паре, образованной 
входным звеном со стойкой, необходимо привести в равновесие все 
силы, действующие на это звено, с учетом уравновешивающей силы.
 Σ

F  (зв.1) = 

R 21+ 

F ур+ 

ФИ1 +

G1 + 

R0 1- = 0.
Строим план сил в масштабе kF = 85 H/мм.
Модули реакций в кинематических парах и уравновешивающей 
силы представлены ниже.
R01 R12, R23 R03 R34 R45 R05 RУР
13900 11500 10300 4750 6850 9350 530 11119
Определение уравновешивающей силы методом Н. Е. Жу-
ковского
Для нахождения уравновешивающей силы методом Н. Е. Жуков-
ского на уже имеющемся плане скоростей необходимо методом по-
добия достроить скорость точки, к которой приложена уравновеши-
вающая сила.
Моменты сил инерции заменяем парами сил:
F И2 = МИ2/LАВ = 12/0,4 = 30 Н, 
F И3 = МИ3/LСО2 = 10,8/0,5 = 21,6 Н, 
F И4 = МИ4/LDC = 9,9/0,5 = 19,8 Н.
Далее в соответствующие точки плана скоростей переносятся все 
силы (внешние и силы инерции), предварительно повернутые в од-
ном направлении на угол 90˚.
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Рассматривая план скоростей как жесткий рычаг, который нахо-
дится в равновесии, определим сумму моментов всех сил относитель-
но его полюса:
 
SM F F h G h G h G h G h F ab
F h F h
P i
И И
V
( ) ( )= - - + + - - +
+ -
ур.Ж И28 4 4 1 1 2 2 3 3
3 11 4 12 7 3 4 6 0+ - + + +( ) =Ф Ф ФИ2 И И4 И5h Ф h h F P dV' ( ) .
 
Откуда 
 
F G h G h G h G h F ab F h F h
h
ур.Ж И2 И3 И4
И2Ф Ф
= - + + - - + - +
+ -
[ ( )4 4 1 1 2 2 3 3 11 12
7 И3 И4 И5Ф Фh h F P d hv4 6 8
' ( )( )]/ ...+ + + =
 
далее следует подстановка цифр в это уравнение и результат.
Погрешность определения величины уравновешивающей силы раз-
личными методами составляет 
 Δ Fур = 100 (Fур – Fур.Ж)/Fур = …=… %.
Определение параметров динамической модели
При проектировании допускается рассматривать только силу тех-
нологического сопротивления, приложенную к ползуну D.
Приведенная к точке А сила F пр.с = FДVД/VА = 4300·2,54/2,1 =5201 Н.
Приведенный к звену 1 момент Мпр.с = F пр.сlОА=5201· 0,1=520,1 Нм.
При расчете приведенной массы принимаем, что первое звено вы-
полнено в виде диска, центр тяжести которого неподвижен, тогда:
 m
m V I
V
i S i Si i
i
n
A
пр
( )
=
+
=
е 2 2
1
2
w
= 
= (m2VS22+IS2ω22+ m3VS32+IS3ω32+ m4VS42+IS4ω42+ m5V52)/VA2 = 
= (8,4·1,02 2+0,132·2,95 2+9,95·0,66 2+0,1062·5,13 2+10,2·1,32+1,234·0,
88 2++40,5·2,54 2)=277,4 кг.
Приведенная момент инерции Iпр = mпрlОА 2=277,4·0,12=2,77 кгм 2 
Синтез эвольвентного зацепления
В этом разделе проекта выполняется геометрический синтез цилин-
дрического прямозубого эвольвентного зацепления.
Для синтеза зубчатого зацепления используются следующие дан-
ные, имеющиеся в задании:
•	 числа зубьев колес: z4 = 12; z5 = 18; модуль m = 10 мм.
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•	 угол профиля инструментальной рейки a = 20˚;
•	 коэффициент высоты зуба ha* = 1;
•	 коэффициент радиального зазора с* = 0,25;
•	 коэффициенты смещения исходного производящего контура:
x4 = 0,609; x5 = 0,358.
Геометрические параметры зацепления
Радиусы делительных окружностей 
r
mz
4
1
2
10 12
2
60= =
Ч
= мм,  r mz5 22
10 18
2
90= =
Ч
= мм.  
Радиусы основных окружностей 
r r
r r
b
b
4 4
5
60 0 9397 56 38
90 0 9397 84 57
5
= = Ч =
= = Ч =
cos , ,
cos , ,
a
a
мм;
мм.
 
Делительный окружной шаг 
p mt = = Ч =p p 10 31 416, мм.  
Делительная окружная толщина зуба 
S
m
x mt 4 42
2
3 14 10
2
2 0 609 10 0 364 20 141= + =
Ч
+ Ч Ч Ч =
p
atg
.
, , , мм;  
S
m
x mt5 52
2
3 14 10
2
2 0 358 10 0 364 18 314= + =
Ч
+ Ч Ч Ч =
p
atg
,
, , , мм.  
Угол зацепления 
inv tg inva a aw
x x
z z
=
+
+
+ =
+( )
+
+
2 2 0 609 0 258
12 18
0 364 0 0144 5
4 5
( ) , ,
, , 9 0 03817= , .  
По табл. 7.4 находим aw = 26°58´25´´.
Межосевое расстояние 
a
m z z
w
w
=
+( )
Ч =
+
Ч =4 5
2
10 12 18
2
0 9397
0 8909
158 20
cos
cos
( ) ,
,
,
a
a
мм.  
Радиусы начальных окружностей 
u
z
z45
5
4
18
12
1 5    ;= = = ,  r a
uw
w
1 1
158 20
1 5 1
63 28=
+
=
+
=
,
,
, мм;  
r
a u
uw
w
4 1
158 20 1 5
1 5 1
94 92=
+
=
Ч
+
=
, ,
,
, мм.  
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Радиусы окружностей впадин 
             r r h m c m x mf a4 4 4
60 1 0 10 0 25 10 0 609
= - - + =
= - Ч - Ч + Ч
* *
, , , 10 53 59= , мм,
 
            r r h m c m x mf a5 5 5
90 1 0 10 0 25 10 0 358
= - Ч - + =
= - Ч - Ч + Ч
* *
, , , 10 81 08= , мм.
 
Радиусы окружностей вершин 
          r a r x m h ma w a4 5 5
158 20 90 0 358 10 1 0 10 74
= - - + =
= - - Ч + Ч =
*
, , , ,62 мм.
 
          r a r x m h ma w a5 4 4
158 20 60 0 609 10 1 0 10 10
= - - + =
= - - Ч + Ч =
*
, , , 2 1, мм.
 
Шаг по основной окружности (основной шаг) 
p p mbt t= = = Ч Ч =cos cos , ,a p a p 10 0 9397 29 52 мм.  
Углы профилей зубьев колес по окружностям вершин зубьев (гра-
дусы):
a
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Инволюты углов αа4 и αа5: inv αа4 = 0,1525; inv αа5 = 0,0816.
Толщины зубьев по окружностям вершин:
S r
S
r
inv inva a
t
a4 4
4
4
42 2
2 74 62
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0 0149 0= + - = Ч Ч
Ч
+ -( ) , (
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S
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t
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Ч
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Об отсутствии заострения зубьев свидетельствуют неравенства, мм:
Sa4 = 4,51 > 0,2 m = 2;
Sa5 = 7,156 > 0,2 m = 2.
Окружная толщина зуба по основной окружности, мм:
S r
S
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Коэффициент перекрытия 
                 e
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Для нормальной работы зубчатой передачи должно быть выполне-
но условие ε ≥ 1,05.
Графические построения для настоящего раздела представлены на ли‑
сте «синтез эвольвентного зацепления».
Проверка правильности построения профилей зубьев производит-
ся путем сравнения толщин зубьев по окружностям с радиусами rbi, rai, 
rmi, полученных графически, c расчетными значениями соответствую-
щих толщин зубьев окружностям вершин зубьев Sai, Sbi, Smi, где i — но-
мер зубчатого колеса.
Синтез кулачкового механизма
Целью настоящего раздела проекта является определение коорди-
нат оси вращения кулачка относительно выходного звена и построе-
ние профиля кулачка по заданной кинематической схеме механизма 
и закону движения толкателя.
Для синтеза кулачкового механизма в задании на проект определе-
ны следующие параметры:
•	 задана кинематическая схема механизма (рис. П. 2.1 …П. 2.3);
•	 диаграмма аналогов ускорений толкателя в функции угла пово-
рота кулачка «φ — d 2S/dφ 2»;
•	 угол поворота φу кулачка на фазе удаления толкателя от центра 
кулачка;
•	 угол поворота φс кулачка на фазе сближения толкателя с цен-
тром кулачка;
•	 угол поворота φв.в кулачка на фазе дальнего стояния толкателя;
•	 максимальное перемещение толкателя Smax;
•	 минимально допустимый угол передачи движения γmin;
В рассматриваемом примере диаграмма аналогов ускорений толка-
теля представлена графиком, изображенным на рис. 6.5; φу = 75°; φс = 
75°; φд с = 0; Smax = 0,01 м; γmin.=60°.
В произвольном масштабе вычерчивается диаграмма аналогов уско-
рений толкателя в функции угла поворота кулачка «d 2S/dφ 2– φ».
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Методом графического интегрирования диаграммы аналогов уско-
рений строим диаграмму аналогов скорости «dS/dφ –φ» и диаграмму 
перемещения толкателя «S — φ» в зависимости от угла поворота ку-
лачка φ.
Определяем масштабы построенных диаграмм.
Масштаб угла поворота кулачка по оси абсцисс 
kj
j o
j p j j j p p
= =
+ +
=
+ +
Ч
раб
0
гр. 
у
0
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0
гр.L 180
( )
L 180
(75 75)
150
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0
0
180
рад мм= 0 0175, .  
Здесь φраб — угол рабочего профиля кулачка, в градусах и его со-
ставляющие при удалении φу, дальнем состоянии φд с и сближении φс.
Масштаб перемещения толкателя определяется исходя из макси-
мальной ординаты hmaxчерт  диаграммы «S — φ»:
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где Н2 — полюсное расстояние по диаграмме ««d 2S/dφ 2– φ».
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где Н1 — полюсное расстояние по диаграмме «dS/dφ — φ».
Строится диаграмма «S — dS/dφ» и определяется минимальный ра-
диус-вектор rmin теоретического профиля кулачка. При построении тре-
буется соблюдение равенства масштабных коэффициентов 
k kS d s
d
= = Ч -2
2
3 10 4
f
м мм .
Вычерчивается теоретический профиль кулачка с использованием 
метода обращенного движения.
Определяется радиус ролика по формулам 
rр ≤ 0,8 ρmin и rр ≤ 0,4 rmin, 
где ρmin — минимальный радиус кривизны теоретического профиля 
кулачка;
rmin — минимальный радиус — вектор теоретического профиля ку-
лачка.
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Затем вычерчиваются тонкими линиями контуры ролика во всех 
положениях механизма. Огибающая к контурам ролика во всех поло-
жениях образует практический профиль кулачка.
Далее с использованием построенного профиля кулачка строится 
диаграмма углов передачи движения «γ — φ».
Выбор и проектирование схемы планетарного редуктора
В исходных данных на проект задана частота вращения вала элек-
тродвигателя 
nдв = 1500 мин –1.
Общее передаточное число привода 
u = nд/n = 1500/200 = 7,5.
Передача состоит из планетарного редуктора и рядного механизма. 
Передаточное число рядного механизма 
uряд = z5/z4 = 18/12 = 1,5.
Передаточное число планетарного редуктора 
uпл = u/uряд = 7,5/5 = 5.
Исходя из требуемого значения uпл =15,5, выберем редуктор по схе-
ме 1 (см. табл. 7.1), показанный на рис. 1.
Рис. 1. Кинематическая схема планетарного редуктора 
Решение
Предварительно задав z1 = 20 из условия правильного зацепления, 
определим максимальное число Kmax сателлитов:
139
Приложение 2
Kmax < 180°/arcsin {[(u1 H – 2) z1 + 4]/(z1 u1 H)} = 
= 180°/arcsin {[(5 –2) 20 + 4]/(20 · 5)} = 180/39,79 = 4,52.
Округлим Kmax до ближайшего целого меньшего числа. Итак, мак-
симально возможное число сателлитов K = 4.
Определим число зубьев при количестве сателлитов K = 4 и пере-
даточном отношении редуктора u1 H = 5.
Из соотношения (8.6) имеем 
 z1/z2/z3/Ц = 1/0,5 (u1 H –2)/(u1 H – 1)/(u1 H/K) = 
 = 1/0,5 (5 – 2)/(5 – 1)/(5/4) = 20/30/80/25.
Итак, z1 = 20; z2 = 30; z3 = 80; K = 4.
Эти величины чисел зубьев удовлетворяют условию правильного 
зацепления и минимальных габаритов.
Проверка полученного решения на выполнение условий синтеза 
планетарного редуктора производится по формулам (8.1)… (8.4).
•	 Условие обеспечения требуемого передаточного отношения 
u1H ф = 1 + (z3/z1) = 1 + 80/20 = 5 — удовлетворяется.
•	 Условие соосности 
z2 = 0,5 (z3 –z1) = 0,5 (80–20) = 30 — удовлетворяется.
Условие соседства sin (180°/K) > (z2 + 2)/(z3 — z2), 
sin (180°/4) = 0,707 > (30 + 2)/(80 –30) = 0,64 — удовлетворяется.
•	 Условие сборки (z1+ z3)/K = (20 +80)/4 = 25 — целое, удовлет-
воряется.
Вывод: выбранные числа зубьев и количество сателлитов удовлет-
воряют всем условиям синтеза.
Коэффициент полезного действия редуктора найдем по формуле 
(табл. 7.1) h1 Н = 1 – (z3 y)/(z3 + z1), 
где h1 Н — КПД редуктора при ведущем колесе 1 и ведомом водиле Н;
y — суммарный коэффициент потерь y = y ПГ + y31 + y32;
yПГ — коэффициент потерь на трение в подшипниках качения и ги-
дравлических потерь в масляной ванне:
yПГ = 0,015 … 0,03. Примем yПГ = 0,02;
y31 и y32 — коэффициенты потерь на трение в зубчатых зацеплениях;
y3 i = 2,3 f [(1/z1i) ± (1/z2i)], 
здесь f — коэффициент трения в зацеплении.
Для расчетов примем f = 0,08; z1i и z2i — соответственно число зубьев 
шестерни и колеса в i -м зацеплении.
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Знак «+» ставят при расчете потерь во внешнем зацеплении, знак 
«–» ставят во внутреннем зацеплении.
Таким образом, имеем 
y = 0,02 + 2,3·0,08 (1/z1+ 1/z2) + 2,3·0,08 (1/z2–1/z3)= 
= 0,02 + 2,3 · 0,08 [(1/20)+ (1/30)] + 2,3·0,08· [(1/30) — (1/80)] = 
= 0,02+0,0000533+0,0038=0,024.
КПД планетарного редуктора 
h1 Н = 1 – (z3 y)/(z3 + z1) = 1 – (80 · 0,024)/(80 + 20) = 0,98.
Из схемы планетарного редуктора следует:
•	 числа зубьев колес: z1 = 20; z2 = 30; z3 = 80;
•	 передаточное отношение u1 Н = 5;
•	 количество сателлитов K = 4;
•	 КПД планетарного редуктора h = 0,98.
Заключение
1. Выполнен структурный анализ механизма. Выявлена структура 
рычажного механизма и последовательность присоединения групп 
Ассура к группе начальных звеньев. Определено, что рассмотренный 
механизм, являющийся механизмом второго класса, структурно ра-
ботоспособен.
2. Найдены положения звеньев механизма и траектории отдельных 
точек. Решены задачи определения линейных скоростей и ускорений 
точек, а также угловых скоростей и ускорений звеньев.
3. Получены реакции в кинематических парах. Найдена величина 
уравновешивающего момента. Максимальная сила инерции в рас-
смотренном положении механизма в два раза меньше технологиче-
ского усилия. Максимальная сила веса звена примерно в десять раз 
меньше технологической силы. Следовательно, основная часть уси-
лий на звенья и реакций в кинематических парах обусловлены техно-
логическим усилием.
4. Определены геометрические параметры и коэффициент перекры-
тия прямозубого эвольвентного зацепления зубчатых колес.
5. Спроектирован кулачковый механизм, обеспечивающий задан-
ный закон движения толкателя и допустимый угол передачи движения.
6. Выбрана кинематическая схема и определены основные параме-
тры планетарного зубчатого механизма.
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Приложение 3
Контрольные вопросы
При защите требуется показать знание теории, на основе которой 
были выполнены разделы проекта.
Для удобства подготовки к защите работы приведены типовые во-
просы, сгруппированные в форме билетов.
Билет № 1 
1. Что называется кинематической цепью, какие их виды суще-
ствуют?
2. Как определить величины и направления угловых скоростей 
и ускорений звеньев механизма в рассмотренном положении?
3. Сформулируйте задачи силового расчета механизмов.
4. Изложите методику расчета приведенных масс и моментов инер-
ции механизма.
5. Что называется эвольвентой? Как она образуется? Покажите 
эвольвентный участок профиля зуба в спроектированной передаче.
6. Какой вид замыкания высшей кинематической пары предусмо-
трен Вами в кулачковом механизме? Достоинства и недостатки это-
го вида замыкания.
Билет № 2 
1. Как образуется механизм из групп Ассура?
2. Как построить графическую функцию положения ведомого зве-
на механизма от обобщенной координаты и ее производные по этой 
координате?
3. Как определяются величина и направление сил инерции. Пока-
зать на рассматриваемом механизме.
4. В каких механизмах приведенный момент инерции имеет посто-
янную величину и в каких зависит от положения звена приведения?
5. Укажите инволюту угла профиля зуба на делительной окружно-
сти. В этой же точке укажите угол профиля. Чему должна быть равна 
его величина?
6. Почему, как правило, синтез кулачкового механизма начинает-
ся с задания закона ускорения толкателя?
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Билет № 3 
1. Каковы цель и способ условной замены высших пар низшими 
при структурном анализе механизмов?
2. В чем заключаются преимущества и недостатки аналитического 
и графического методов кинематического анализа?
3. Как определить величину и направление момента сил инерции? 
Обосновать правильность выбора направлений моментов пар сил 
инерции для рассматриваемого положения механизма.
4. Сформулируйте определение приведенной массы и приведенно-
го момента инерции механизма. Что называется звеном приведения?
5. Какая окружность называется основной? Покажите в спроекти-
рованной передаче эвольвентный участок профиля зуба.
6. Покажите направление линий действия реакций со стороны ку-
лачка и стойки на толкатель. Сформулируйте условие передачи сил 
в машинах.
Билет № 4 
1. По каким признакам и с какими целями классифицируют ме-
ханизмы?
2. Какие характерные точки позволяют проверить правильность 
построения кинематических диаграмм?
3. Сформулируйте принцип Даламбера, используемый при сило-
вом расчете механизма.
4. Что называется уравнением движения машины, и каковы его 
формы?
5. Какая окружность называется начальной? Можно ли найти ее 
диаметр для отдельно взятого зубчатого колеса?
6. В каких условиях или при каких обстоятельствах может проис-
ходить удар (соударение элементов высшей пары) в кулачковых ме-
ханизмах?
Билет № 5 
1. Что называется группой Ассура, какие виды групп 2-го класса 
различают?
2. В какую сторону направлен вектор нормального ускорения точ-
ки звена?
3. Почему силовой расчет ведут по группам Ассура, а не по отдель-
ным звеньям?
144
Приложения
4. Почему величина приведенной массы или момента инерции ме-
ханизма не зависит от скорости звена приведения?
5. Что называется делительной окружностью? Чему равен угол 
профиля зуба для точки, находящейся на делительной окружности. 
Сколько делительных окружностей может быть у одного зубчатого 
колеса?
6. Перечислите примерную последовательность этапов проектиро-
вания механизмов. Какие из этих этапов реализованы в вашем проекте?
Билет № 6 
Как рассчитать число степеней свободы пространственного и пло-
ского механизмов?
1. Сформулируйте сущность метода и порядок построения планов 
скоростей и ускорений по группам Ассура.
2. Как определялось направление и величина реакции во внутрен-
ней кинематической паре групп Ассура в рассматриваемом механизме?
3. Напишите уравнение движения в энергетической форме для трех 
периодов движения: разгона, установившегося движения, выбега.
4. Сформулируйте основной закон зацепления. Объясните, как 
положения этого закона применены при синтезе зубчатого зацепле-
ния в работе.
5. Изобразите четырехфазную диаграмму движения толкателя 
в функции поворота кулачка. Имеются ли «мягкие» удары в изобра-
женном законе движения?
Билет № 7 
1. Что называется звеном, какие виды звеньев существуют?
2. Как, пользуясь теоремой подобия, определить скорость или уско-
рение заданной точки звена?
3. Для какой цели при конструировании необходимо знать реак-
ции в кинематических парах? Составьте уравнения для определения 
R23-реакции в кинематической паре, образованной вторым и тре-
тьим звеньями.
4. От каких факторов зависит неравномерность хода машины при 
установившемся движении?
5. Как найти активную линию зацепления эвольвентных профи-
лей? Как активная линия зацепления связана с рабочим участком про-
филя зуба?
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6. Как выбрать величину радиуса ролика толкателя кулачко-
вого механизма? Какие соображения приняты вами во внимание 
в проекте.
Билет № 8 
1. Что называется кинематической парой, как их классифицируют?
2. Как рассчитать масштабные коэффициенты кинематических ди-
аграмм?
3. Сформулируйте теорему Н. Е. Жуковского о жестком рычаге. 
На каком принципе теоретической механики основана эта теорема?
4. Что называют коэффициентом неравномерности хода машины? 
Каким образом можно уменьшить этот коэффициент?
5. Какие точки профилей зубьев называются сопряженными? Как 
их найти на чертеже спроектированной передачи?
6. Определите степень подвижности высшего кулачкового меха-
низма, исследованного в работе. Объясните полученный результат.
Билет № 9 
1. В чем заключается задача структурного анализа механизмов?
2. Для каких звеньев и каким образом определяют величину и на-
правление Кориолисова ускорения?
3. Доказать, что группа Ассура является статически определимой 
кинематической цепью.
4. Какой окружной шаг прямозубого зубчатого колеса получается 
в результате произведения стандартного окружного модуля на число π?
5. Каким методом и как применительно к Вашему механизму опре-
делен график изменения сил (моментов) движущих или сопротивле-
ния (машина-орудие или машина-двигатель соответственно)?
6. Как выбрать положение оси вращения кулачка с целью получе-
ния минимальных габаритов кулачкового механизма?
Билет № 10 
1. Что называется механизмом? Как определяют класс механизма?
2. Напишите векторные уравнения для построения планов скоро-
стей и ускорений по группам Ассура.
3. Порядок расчета уравновешивающей силы с использованием те-
оремы Н. Е. Жуковского о жестком рычаге. Как в этом расчете опре-
деляется точка приложения уравновешивающей силы?
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4. Какие факторы вызывают периодические и непериодические ко-
лебания скорости ведущего звена машины?
5. Запишите систему уравнений эвольвенты в полярных коорди-
натах.
6. Чем отличается угол давления от угла передачи движения? Опре-
делите угол давления при повороте кулачка на угол φ = 45° от началь-
ного положения.
Билет № 11 
1. Что представляют собой пассивные связи?
2. Назовите признаки ускоренного и замедленного движения зве-
на? Как движутся звенья механизма в рассматриваемом положении.
3. Как следует учитывать моменты сил, действующих на звенья при 
использовании метода Н. Е. Жуковского?
4. Какова цель установки махового колеса в машине, в каких слу-
чаях маховик необходим и когда он не требуется?
5. Запишите выражение для отыскания радиуса окружности впа-
дин зубчатого колеса, нарезанного со смещением исходного контура.
6. Какие отрицательные явления возникают при увеличении угла 
давления в кулачковом механизме?
Билет № 12 
1. Что называется звеном? Сколько подвижных и сколько непод-
вижных звеньев содержит рассматриваемый механизм?
2. Укажите на планах скоростей и ускорений относительные ско-
рости и ускорения двух точек звеньев относительно друг друга.
3. В чем заключаются преимущества и недостатки силового расче-
та методами Н. Е. Жуковского и планом сил?
4. Изобразите расчетную схему (динамическую модель), приня-
тую при динамическом исследовании машины, и запишите уравне-
ние ее движения.
5. Определите величину радиуса кривизны профиля зуба колеса 
в точке, расположенной на окружности вершин.
6. Как определен масштаб графика аналога скорости в кулачко-
вом механизме?
Билет № 13 
1. В чем состоит отличие звена от детали?
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2. Укажите преимущества и недостатки методов планов, кинемати-
ческих диаграмм и аналитического метода кинематического анализа?
3. Что называется уравновешивающей силой? В каких случаях це-
лесообразнее определять уравновешивающую силу, а в каких — урав-
новешивающий момент сил?
4. Изложите методику расчета приведенной массы или приведенного 
момента инерции на примере 2-го звена рассматриваемого механизма.
5. Найдите относительную скорость скольжения боковых зубьев 
в полосе зацепления.
6. Определите максимальную скорость толкателя кулачкового ме-
ханизма.
Билет № 14 
1. Что называется кинематической парой? Какие геометрические 
объекты могут быть элементами кинематической пары?
2. В какую сторону направлен вектор нормального ускорения точ-
ки звена?
3. Объясните выбор направления линии действия и точку прило-
жения уравновешивающей силы в рассматриваемом механизме.
4. Что называется приведенной силой или приведенным моментом?
5. Укажите стандартные параметры исходного контура зубчатых колес.
6. Как определены масштабные коэффициенты kβ и kφ графика S- 
(φ) (β–(φ)) кулачкового механизма.
Билет № 15 
1. Как классифицируют кинематические пары? Сколько и какие 
кинематические пары содержит рассматриваемый механизм?
2. Расскажите о характере движения выходного звена, используя 
кинематические диаграммы.
3. Запишите условия статической определимости плоской кинема-
тической цепи в аналитической форме.
4. Какие силы учитывают при динамическом исследовании меха-
низма?
5. Докажите, что передача с эвольвентными профилями зубьев име-
ет постоянное передаточное отношение.
6. Как изменится минимальный радиус-вектор теоретического про-
филя кулачка при смещении оси перемещения толкателя на величи-
ну е = 10 мм влево.
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Билет № 16 
1. Что называется кинематической цепью? Классификация кине-
матических цепей.
2. Укажите на плане ускорений составляющие относительного 
ускорения звена АВ.
3. Напишите уравнения, необходимые для силового расчета групп 
Ассура, рассматриваемых в заданном механизме.
4. Изложите методику определения приведенной силы или приве-
денного момента на примере технологической нагрузки рассматрива-
емого механизма.
5. Как образуется кривая, называемая эвольвентой? Назовите свой-
ства этой кривой.
6. Определите максимальную величину ускорения толкателя ку-
лачкового механизма.
Билет № 17 
1. Что называется механизмом? Что такое стойка механизма? 
Сколько стоек в рассматриваемом механизме?
2. Для каких звеньев и как определяются величина и направление 
кориолисова ускорения?
3. Какие силы и моменты сил учитываются при силовом расчете 
механизма?
4. Какие существуют периоды движения машины? Какой период 
времени рассматривается при выполнении проекта?
5. Что называют окружным шагом зубьев и модулем?
6. В каком порядке определяются основные размеры спроектиро-
ванного кулачкового механизма?
Билет № 18 
1. Определите число степеней подвижности рассматриваемого ме-
ханизма. Что характеризует это число?
2. Как с использованием теоремы подобия определить скорость 
и ускорение заданной точки звена? В каких случаях используется те-
орема подобия при выполнении проекта?
3. Опишите принцип действия и порядок работы рассматриваемой 
машины в соответствии с кинематической схемой и диаграммой сил 
сопротивления (движущих).
4. Начертите тахограмму движения машины. Выделите на ней три 
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характерных периода движения машины. Что называют циклом уста-
новившегося движения?
5. Как влияет коэффициент смещения исходного контура на сле-
дующие параметры: толщину зуба по делительной окружности, диа-
метр основной окружности, качественные показатели зацепления?
6. В чем суть метода обращенного движения? Как использован этот 
метод при синтезе кулачкового механизма?
Билет № 19 
1. Что называется группами Ассура, как их классифицируют? Ка-
кие группы Ассура содержит рассматриваемый механизм?
2. Определите величину тангенциального ускорения точки В шату-
на АВ относительно точки А в заданном положении механизма.
3. Сколько и какие уравнения равновесия могут быть составлены 
при силовом расчете группы Ассура в рассматриваемом механизме?
4. Какое соотношение между работами движущих сил и сил со-
противления выполняется в различные периоды движения машины?
5. Определите инволюту угла αа для точки профиля зуба, находя-
щейся на окружности вершин шестерни.
6. Определите на чертеже кулачка угол давления в положении ме-
ханизма, соответствующем углу поворота кулачка φ = 60°.
Билет № 20 
1. В каком порядке выполняется структурный анализ механизмов?
2. Как определить величину и направление угловой скорости и угло-
вого ускорения 4-го звена рассматриваемого механизма?
3. Каков порядок действий выполнения силового расчета механиз-
ма методом построения планов сил?
4. Зависит ли приведенная масса от скорости точки приведения? 
От каких параметров зависят приведенная масса и приведенная сила?
5. Что характеризуют собой коэффициенты: hа*, с*, х?
6. Какое условие и почему положено в основу при определении ми-
нимального радиус-вектора проектируемого кулачкового механизма?
Билет № 21 
1. С какой целью производится структурный анализ механизма?
2. Определите величину скорости последнего выходного звена ме-
ханизма в рассматриваемом положении.
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3. Какой порядок силового расчета входного (ведущего) звена ме-
ханизма? Запишите необходимые уравнения.
4. Сформулируйте задачи динамического анализа машины. Какие 
из них решаются в данной работе?
5. Как можно выразить передаточное отношение пары зубчатых 
колес? Определите передаточное отношение спроектированного зуб-
чатого зацепления.
6. В каком порядке выполнено построение профиля кулачка?
Билет № 22 
1. Дайте определение понятиям высшая и низшая кинематическая 
пара, какие из них имеются в рассматриваемом механизме?
2. Запишите векторные уравнения для определения скоростей рас-
сматриваемого механизма.
3. Сколько и какие неизвестные вносит в силовой расчет плоско-
го механизма кинематическая пара 5-го класса?
4. Какова цель установки махового колеса в машине; в каких слу-
чаях маховик необходим и когда он не требуется?
5. Укажите зависимость радиусов начальных окружностей от ме-
жосевого расстояния и чисел зубьев колес.
6. Как определяется радиус ролика (диаметр тарелки тарельчато-
го толкателя) в рассматриваемом кулачковом механизме? Можно ли 
в уже спроектированном механизме заменить один вид толкателя дру-
гим (ответ обосновать)?
Билет № 23 
1. Чем определяется класс кинематической пары? Какого класса 
кинематические пары имеются в рассматриваемом механизме?
2. Определите угловую скорость 4-го звена в рассматриваемом по-
ложении.
3. Уравновешивающая сила — это реально действующая в механиз-
ме сила или условная сила, определяемая для удобства силового рас-
чета? Как определить мгновенную мощность на кривошипе?
4. Какой параметр называют коэффициентом неравномерности 
хода машины? Чему равна его величина в рассматриваемом механизме?
5. Дайте определение основной и начальной окружности.
6. Изобразите схему кулачкового механизма с кинематическим 
и силовым замыканием высшей пары.
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Билет № 24 
1. Чем определяется класс группы Ассура? Какого класса группы 
Ассура имеются в рассматриваемом механизме?
2. Определите угловое ускорение 4-го звена в рассматриваемом по-
ложении.
3. От чего зависит необходимость определения реакций в кинема-
тических парах при проектировании машин?
4. Как по диаграммам, приведенным в динамическом расчете, мож-
но определить скорость начального звена в произвольном положении 
механизма?
5. Что такое коэффициент перекрытия? Определите этот коэффи-
циент на основании выполненного вами построения.
6. Объясните, как используется метод обращенного движения при 
профилировании кулачков?
Билет № 25 
1. Чем определяется класс механизма? Зачем нужно определять 
класс механизма?
2. Укажите на плане ускорений составляющие относительного 
ускорения точки В относительно точки А.
3. Сколько может быть неизвестных в векторном уравнении равно-
весия, чтобы было возможно его геометрическое решение?
4. Какие факторы вызывают периодические колебания скорости 
ведущего звена машины? Какой из этих факторов оказывает наиболь-
шее влияние на колебания скорости в рассматриваемом механизме?
5. Определите угол профиля зуба для точки зуба, расположенной 
на основной окружности.
6. Изменяется ли угол передачи при работе спроектированного ку-
лачкового механизма? Какое условие и почему положено в основу син-
теза кулачкового механизма?
Билет № 26 
1. Что представляют собой лишние степени подвижности? Влия-
ют ли они на работоспособность механизма?
2. Как определить величину и направление угловой скорости 3-го 
звена в рассматриваемом положении механизма?
3. Сколько и какие неизвестные должны быть определены при си-
ловом расчете групп Ассура в рассматриваемом механизме?
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4. Что называют уравнением движения машины, какие его фор-
мы вы знаете?
5. Дайте определение термину «эвольвента». Укажите свойства 
эвольвенты.
6. Как влияет угол передачи γ на работу кулачкового механизма? 
Сформулируйте условие заклинивания кулачкового механизма.
Билет № 27 
1. Что такое плоский механизм? К какому семейству относятся пло-
ские механизмы?
2. Напишите векторные уравнения для построения планов скоро-
стей и ускорений группы Ассура, которая присоединена к ведущему 
звену.
3. Почему силовой расчет по методу построения планов сил начи-
нается с последней в механизме группы Ассура?
4. Для чего ограничивают коэффициент неравномерности хода ма-
шины?
5. Как связаны между собой число зубьев, окружной модуль, шаг 
зубьев и диаметр делительной окружности?
6. Как влияет увеличение или уменьшение величины допустимого 
угла давления на изменение габаритов кулачкового механизма и ве-
личину КПД?
Билет № 28 
1. Дайте определение понятиям «деталь» и «звено»? Как называет-
ся неподвижное звено кинематической цепи?
2. Напишите векторные уравнения для построения планов скоро-
стей и ускорений для группы Ассура, наиболее удаленной от ведуще-
го звена.
3. Чему равен и как направлен момент от сил инерции? Показать 
на примере 3-го звена в рассматриваемом механизме.
4. Чему равны максимальная и минимальная скорости (угловые) 
звена приведения механизма?
5. Определите коэффициент перекрытия из чертежа спроектиро-
ванного зубчатого зацепления.
6. При каких законах движения толкателя возникают мягкие и жест-
кие удары?
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Билет № 29 
1. Сколько условий связи на относительное движение звеньев на-
лагает кинематическая пара 5-го класса? Привести примеры пар 5-го 
класса.
2. Сформулируйте принцип подобия в планах скоростей. Исполь-
зовался ли он при выполнении работы?
3. Почему во вращательной кинематической паре реакция при си-
ловом расчете, как правило, раскладывается на две составляющие, 
а в поступательной паре — нет?
4. Определить положения рассматриваемого механизма, в которых 
скорость звена приведения максимальна и минимальна.
5. Найдите на боковой поверхности зуба шестерни границы зоны 
однопарного зацепления.
6. Определите на чертеже кулачка угол давления в положении ме-
ханизма, соответствующем углу поворота кулачка φ=30°.
Билет № 30 
1. Определите количество кинематических пар в рассматриваемом 
механизме. Укажите их класс.
2. Сформулируйте принцип подобия в планах ускорений. Исполь-
зовался ли он при выполнении работы?
3. Перечислите, какие силы являются движущими, а какие — си-
лами сопротивления в рассматриваемом механизме. Чему равна рабо-
та сил тяжести звеньев за цикл движения машины?
4. Почему при построении диаграммы работ движущих сил (сопро-
тивления) отрезком прямой соединяют начальные и конечные точки 
диаграмм?
5. Укажите на боковой поверхности зуба колеса границы зон двух-
парного зацепления.
6. Где следует расположить ось вращения кулачка, если необхо-
димо получить кулачковый механизм наименьших габаритов? Влия-
ет ли на положение оси кулачка метод замыкания высшей кинемати-
ческой пары?
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